Computational Analysis of Vehicle Handling by Doležal, Kamil
VYSOKÉ UČENÍ TECHNICKÉ V BRNĚ
BRNO UNIVERSITY OF TECHNOLOGY
FAKULTA STROJNÍHO INŽENÝRSTVÍ
FACULTY OF MECHANICAL ENGINEERING
ÚSTAV AUTOMOBILNÍHO A DOPRAVNÍHO INŽENÝRSTVÍ
INSTITUTE OF AUTOMOTIVE ENGINEERING
VÝPOČTOVÁ ANALÝZA JÍZDNÍHO CHOVÁNÍ VOZIDLA
COMPUTATIONAL ANALYSIS OF VEHICLE HANDLING
DIPLOMOVÁ PRÁCE
MASTER'S THESIS
AUTOR PRÁCE
AUTHOR
Bc. Kamil Doležal
VEDOUCÍ PRÁCE
SUPERVISOR
Ing. Petr Hejtmánek, Ph.D.
BRNO 2016
Fakulta strojního inženýrství, Vysoké učení technické v Brně / Technická 2896/2 / 616 69 / Brno
 
Zadání diplomové práce
Ústav: Ústav automobilního a dopravního inženýrství
 
Student: Bc. Kamil Doležal
 
Studijní program: Strojní inženýrství
 
Studijní obor: Automobilní a dopravní inženýrství
 
Vedoucí práce: Ing. Petr Hejtmánek, Ph.D.
 
Akademický rok: 2015/16
 
 
Ředitel  ústavu  Vám  v  souladu  se  zákonem  č.111/1998  o  vysokých  školách  a  se  Studijním
a zkušebním řádem VUT v Brně určuje následující téma diplomové práce:
Výpočtová analýza jízdního chování vozidla
Stručná charakteristika problematiky úkolu:
Simulační analýza vlivu jednotlivých konstrukčních parametrů vozidla na jeho statickou a dynamickou
řiditelnost při zatáčení. Součástí práce je i vytvoření vlastního výpočtového nástroje pro hodnocení
jízdního chování vozidla.
Cíle diplomové práce:
1. Rešerše nejvýznamnějších parametrů ovlivňujících zatáčení vozidla
2. Sestavení výpočtového nástroje
3. Analýza vlivu jednotlivých parametrů vozidla
4. Srovnání výsledků simulací s naměřenými daty
Seznam literatury:
VLK, F. Dynamika motorových vozidel. Brno: VLK, 2000, 434 s. ISBN 80-238-5273-6.
GILLESPIE, T. Fundamentals of vehicle dynamics. Warrendale, PA: Society of Automotive Engineers,
1992, 495 p. ISBN 15-609-1199-9.
MILLIKEN, W. F. Race car vehicle dynamics. Warrendale: SAE International, 1995, 890s. ISBN 15-
609-1526-9.
JAZAR, R. N. Vehicle dynamics: theory and application. New York: Springer, 2008, 1015s. ISBN 978-
038-7742-441.
PACEJKA, H. Tire and vehicle dynamics. 2nd ed. Warrendale, Pa: Published on behalf of Society of
Automotive Engineers, Inc, 2006. ISBN 07-680-1702-5.
 
Fakulta strojního inženýrství, Vysoké učení technické v Brně / Technická 2896/2 / 616 69 / Brno
 
Termín odevzdání diplomové práce je stanoven časovým plánem akademického roku 2015/16
 
 
 
V Brně, dne
 
 
 
L. S.
 
 
 
 
     
 
prof. Ing. Václav Píštěk, DrSc.
ředitel ústavu
 
doc. Ing. Jaroslav Katolický, Ph.D.
děkan fakulty
 
BRNO 2016 
 
 
 
ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
 
ABSTRAKT 
Diplomová práce se zabývá výpočtovou analýzou jízdního chování vozidla. V první části 
jsou shrnuty a popsány základní parametry geometrie řízení. Další část se věnuje zkouškám, 
které se využívají ke studiu jízdního chování vozidla. V praktické části, je vytvořený 
výpočtový model, který je schopen simulovat a vyhodnocovat testy skokového natočení 
volantu. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
jízdní vlastnosti, jednostopý model, dvoustopý model, skokové natočení volantu 
ABSTRACT 
The diploma thesis deals with computational analysis of driving behavior of a vehicle. The 
first section summarizes and explains the basic parameters of steering geometry. Next section 
covers the tests which are used to study driving behavior of vehicles. The practical part 
consists of computational model that is able to simulate and evaluate tests of step steer input. 
KEYWORDS 
handling, single-track model, two-track model, step steer input 
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ÚVOD 
 
ÚVOD 
Dynamické chování silničních vozidel je nejdůležitější částí aktivní bezpečnosti vozidel. 
Právě snaha o zvýšení bezpečnosti je hlavní motivací pro zkoumání problematiky řiditelnosti 
a ovladatelnosti. Vozidla spolu s řidičem a okolními podmínkami tvoří unikátní uzavřený 
systém. Výsledné chování je pak dáno součtem všech vlivů, které na něj působí. Jde 
především o povely řidiče (akcelerace, brzdění, řízení) a okolní vlivy, jako jsou například vítr 
působící v různých směrech, nerovnosti vozovky, atd. Veškerý vývoj motorových vozidel 
v oblasti ovladatelnosti se soustředí na to, aby byla vozidla přizpůsobena schopnostem řidičů. 
Protože čím lepší bude ovladatelnost,  tím větší bude i aktivní bezpečnost a dojde ke snížení 
počtu dopravních nehod. Zjištění ovladatelnosti vozidla se provádí následujícími základními 
metodami: subjektivní hodnocení řidiče, subjektivní testy ovladatelnosti a objektivní zkoušky. 
Rozdíly v jednotlivých metodách a jejich výhody a nevýhody jsou popsány podrobněji níže 
v kapitole 1. Další možností je vytvoření počítačových modelů, které mají vlastnosti 
definované tak, aby na základě jejich výstupů ze simulovaných zkoušek, bylo možné vyvodit 
konkrétní konstrukční opatření, již během koncepčního vývoje vozidla. 
Pro samotné posuzování řiditelnosti je důležité specifikovat základní pojmy: statická a 
dynamická řiditelnost. Statická řiditelnost je vlastnost vozidla, na které působí negativní 
vnější vlivy, dosáhnout, případně setrvat v ustáleném stavu (např.: ustálené zatáčení), tak aby 
řidič nemusel korigovat směr jízdy. V rámci statické řiditelnosti se vyšetřují vlastnosti 
vozidla, které jsou známy pod pojmy nedotáčivost, přetáčivost. Přičemž platí, že pokud je 
vozidlo přetáčivé, tak řidič musí při průjezdu zatáčkou při zrychlování zmenšovat úhel 
natočení volantu. U nedotáčivých vozidel je tomu přesně naopak. K vyhodnocení se užívá 
závislost natočení volantu na bočním zrychlení. Dynamická řiditelnost hodnotí přechodové 
stavy. Určuje, jakým způsobem vozidlo reaguje na řídící povel, přičemž hlavní porovnávanou 
vlastností je rychlost reakce vozidla na natočení volantu. Pokud je dynamická řiditelnost 
vysoká, pak se vozidlo vyznačuje rychlou odezvou. Typickou zkouškou, která se používá ke 
studiu dynamické řiditelnosti, je zkouška: Skokového natočení volantu. 
Práce má za úkol popsat parametry ovlivňující zatáčení vozidla, následně sestavit výpočtový 
nástroj, který je schopen simulovat jízdní zkoušku skokového natočení volantu. 
Z nasimulovaných výstupních veličin určit hodnotu porovnávacích kritérií. A získané 
výsledky porovnat s naměřenými daty a určit jejich přesnost.  
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1 PŘEHLED SOUČASNÉHO STAVU POZNÁNÍ 
Posouzení ovladatelnosti je možné provést následujícími přístupy.  
Subjektivní hodnocení 
Ovladatelnost určuje testovací jezdec na základě svých subjektivních dojmů z chování 
vozidla. Tím pádem je důležité, aby testovací jezdec měl hodně zkušeností s testováním 
vozidel. I přes to, je ale přesnost této metody omezená, stejně jako její opakovatelnost. 
Výstupem ze zkoušky je pouze hodnocení jezdce, nikoli však data z objektivního měření.  
Subjektivní zkoušky ovladatelnosti 
Jedná se o zkoušky, které probíhají na předem určené testovací trati. Ta je vyznačena 
například kužely. Úkolem řidiče je projet dráhu, aniž by vybočil mimo vyznačenou trať. 
Vyhodnocení testu se děje podle různých veličin, jako je například rychlost vozidla, typ a 
šířka trati. Konkrétním příkladem testu je Předjížděcí manévr definovaný normou ISO 3888. 
Tato norma podrobně rozepsána v kapitole .. 
Objektivní zkoušky ovladatelnosti 
Při objektivním posuzování ovladatelnosti se měří chování vozidla bez vlivu řidiče. Řidič je 
nahrazen programovatelnými ovládacími prvky. Díky tomu není výsledné měření ovlivněno 
lidským faktorem. Vozidlo má přesně nastavené ovládací úkony. Měřené veličiny jsou 
zaznamenány na smyčkové oscilografy, paměťové osciloskopy, měřící karty, upravené PC, 
telemetrie. Přičemž záleží na rozsahu a typu měření. Pro účely objektivního posuzování 
vozidel byly definovány a jsou dodnes používány různé jízdní zkoušky. Jsou určeny normami, 
které obsahují návod, jak provést zkoušku, přesné rozměry trati, atd. Některé vybrané jízdní 
zkoušky jsou popsány v samostatné kapitole. 
Simulátory 
Jde o velmi rychle rozvíjející se odvětví, které se zabývá studiem jízdních vlastností vozidel 
jako celku. Simulátory jsou postaveny tak, aby působili na lidské smysly a navodili pocity 
přibližující se realitě. Nejnovější simulátory mají široké využití v motorsportu. V dnešní době 
jsou využívány všemi týmy formule 1, protože jde o velmi efektivní a přesný nástroj pro 
vývoj, hledání optimálního nastavení, ale i pro vyhodnocení nejvhodnější závodní strategie. 
Simulátory rovněž používají jezdci k individuální přípravě na závody. Většímu využívání 
simulátorů v současné době také nahrává vývoj v oblasti počítačového hardwaru. Výpočetní 
výkon počítače a grafické karty umožňuje vývojářům sestavovat mnohem komplexnější, 
detailněji propracované modely s více parametry než tomu bylo v minulosti. 
Jedny z nejvíce pokročilých simulátorů vyvíjí firma Cruden. Dodává je týmům ze sérií F1, 
GP2, GP3 a F3. Tyto simulátory jsou upravovány podle přání zákazníků. Jednou z častých 
úprav je například změna polohy řidiče. Ovládací prvky jsou zabudovány do části šasi 
reálného vozu, ve kterém je skutečná sedačka, pedály a volant. Vše je provedeno tak, aby se 
testovací pilot co nejvíce cítil, jako v reálném voze. Profesionální týmy zároveň do systému 
simulátoru importují vlastní model vozidla,  data o pneumatikách, pohonném ústrojí, 
aerodynamickém zatížení, atd. 
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Simulátory propojují mechanické, elektronické a v některých případech hydraulické 
komponenty spolu s unikátním softwarem. Výsledkem je velmi komplexní mechatronický 
systém. Základem je pohyblivá základna, která je umístěna na akčních členech (jejich zdvih je 
400 nebo 600 mm). Ty mohou být elektrické nebo hydraulické. Nevýhodou hydraulických 
členů je pomalá odezva. Akční členy umožňují pohyb základny ve směru podélném, svislém a 
bočním v kombinaci s rotací kolem tří svislých os. Tyto rotace umožňují pohyby simulující 
klopení, zatáčení a klonění. Celkem jde o 6 stupňů volnosti. V pohyblivé základně jsou 
umístěny ovládaní prvky a sedadlo řidiče. Na obrázku Obr. 1 jsou vidět základní části 
simulátoru. 
 
Obr. 1 Simulátor Cruden [22] 
Obraz je promítán několika dataprojektory na válcovou plochu o poloměru 6 až 8m 
(pozorovací úhel je 180° až 210°) nebo je zobrazován na 3 LCD displeje o velikosti 42″. 
Vizuální odezva simulátorů Cruden  je pohybuje těsně pod 10ms. Maximálním rozlišením je 
WQXGA (2560 x 1600) při snímková frekvenci 120fps. Odezva ze vstupních ovladačů, jako 
je například volant a pedály je pouhých 7ms a odezva audio systému je kolem 8ms. 
Frekvenční odezva pohyblivé základny přesahuje 20 Hz pro všech šest stupňů volnosti. 
Některé simulátory využívají technologii zobrazování ve 3D pro věrohodnější obraz. 
Nevýhodou je nutnost dvojnásobného výpočetního výkonu než u 2D systémů, protože je třeba 
mít obraz pro každé oko zvlášť. A zároveň musí testovací pilot používat speciální brýle. 
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2 ŘÍZENÍ 
Jeho funkcí je zajistit, aby bylo vozidlo schopno měnit směr jízdy podle ovládacích povelů 
řidiče. Řízení se podle konstrukce rozděluje na řízení koly a řízení celou nápravou, které je 
využíváno pouze u nákladních přívěsů. Většina motorových vozidel, je řízeno natáčením 
předních kol okolo rejdového čepu. Těžší vícenápravové nákladní vozidla mohou mít dvě 
řiditelné přední nápravy. Další variantou je řízení zadních kol. To bývá využíváno u některých 
stavebních strojů nebo dlouhých návěsů. Existují ale i systémy řízení všech kol. Ty se však u 
osobních automobilů vyskytují pouze v malé míře. 
Podle způsobu ovládání rozdělujeme řízení na přímé, které se vyznačuje ovládáním pouze 
silou řidiče a na servořízení (řízení s posilovacím zařízením). Řidič ovládá pohybem volantu 
posilovač, který následně pohybem řídicího mechanismu ovládá kola. 
2.1 POŽADAVKY KLADENÉ NA ŘÍZENÍ 
1.) Nápravy a geometrie řízení musí být navrženy tak, aby nedocházelo ke kmitání a 
rázům v řízení, a tím pádem bylo řízení snadné a bezpečně ovladatelné.  
2.) Samovolné natáčení kol do přímého směru nebo zajištění menší ovládací síly při 
otáčení volantu do výchozí pozice (výjimku mají vozidla se strojním řízením). 
3.) Vůle řízení nesmí přesáhnout dovolenou maximální hodnotu. Ta je předepsána pro 
různé rozsahy maximální konstrukční rychlosti vozidla. Například u vozidel 
přesahující rychlost 100 km/h je povolená maximální vůle na volantu 18°. 
4.) Vozidla bez posilovače řízení mají omezený počet otáček volantu. Přičemž platí, že 
pro natočení vnitřního kola z úhlu 35° zprava do stejné pozice vlevo je dovoleno 
maximálně pět otoček volantu. Pokud je maximální úhel menší než 35°, pak pravidlo 
pěti otáček volantu platí pro krajní polohy natočení kola. 
5.) Vozidla se zatíženou řízenou nápravou minimálně 3,5 t, musí být povinně vybaveny 
posilovačem řízení. Pokud dojde k poruše tohoto systému, ovládací síla na volantu 
nesmí být větší než 600N. 
6.) Motorové vozidlo jedoucí rychlostí 10 km/h do oblouku o poloměru 12 m musí být 
ovladatelné silou maximálně 250N. 
2.2 GEOMETRIE ŘÍZENÝCH KOL 
Geometrie kol, především pak přední řízené nápravy má zásadní význam z hlediska jízdních 
vlastností (aktivní bezpečnost) a zároveň ovlivňuje i hospodárnost provozu (opotřebení 
pneumatik). Zajišťuje, aby se kola během zatáčení i během přímé jízdy odvalovala a řízení 
bylo přesné, stabilní a lehké. Proto má rejdová osa a řízená kola záměrně vytvořené 
geometrické odchylky od svislé roviny. Nazývají se geometrie zavěšení kol. Jednotlivé 
základní veličiny jsou uvedeny v tabulce Tab. 1. 
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Tab. 1 Veličiny geometrie zavěšení kol 
Název veličiny Označení Jednotka 
Úhel odklonu kola γ [°] 
Příklon rejdové osy σ [°] 
Poloměr rejdu r0 [m] 
Záklon rejdové osy τ [°] 
Závlek nk [m] 
Úhel sbíhavosti δ0 [°] 
 
2.2.1 NÁZVOSLOVÍ UŽÍVANÉ V PROBLEMATICE GEOMETRIE KOL 
Střední podélná rovina 
Je to rovina, která prochází středy rozchodů předních a zadních kol. Zároveň je kolmá 
k základní rovině (rovina, na které vozidla stojí). Tato rovina je znázorněna na obrázku Obr. 
2. Leží v ní osa symetrie vozidla, která je také označována jako střední podélná osa. 
 
Obr. 2 Střední podélná rovina [7] 
Přímá jízda 
Kola přední nápravy jsou postavena tak, aby měly stejnou dělenou sbíhavost k střední podélné 
rovině, viz Obr. 2 Popsaného postavení kol, se využívá například během měření geometrie 
zadních kol. 
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Geometrická jízdní osa 
Je osa, která půlí úhel celkové sbíhavosti zadní nápravy. V případě, že osa zadní nápravy není 
kolmá na středovou podélnou osu, pak se geometrická jízdní osa neshoduje s osou symetrie 
(střední podélnou osou). Zadní náprava má šikmé postavení. Toto postavení určuje základní 
směr pohybu vozidla. Aby se vozidlo pohybovalo rovně, je nutné natočit přední kola, viz Obr. 
3. 
 
Obr. 3 Geometrická jízdní osa [7] 
Bod dotyku kola 
Je průsečík osy otáčení se střední rovinou kola v průmětu do základní roviny (vozovky). 
2.2.2 ODKLON KOLA 
Úhel odpovídající sklonu svislé osy vozidla vůči střední rovině kola, viz Obr. 4. Pokud je kolo 
vykloněno horní částí vně vozidla, pak je odklon kladný. 
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Obr. 4 Odklon kola [7] 
Z hlediska opotřebení pneumatik je vhodné, aby přední kola osobních automobilů při 
obsazení 2 až 3 osobami měly malý kladný odklon (5’až 10‘). V dnešní době se však používá 
odklon nulový a v zatíženém stavu dokonce i záporný (-1° až -2°). Je to výhodné zejména pro 
lepší boční vedení pneumatik. 
Dříve byl odklon volen kladný (2° až 3°), protože při kladném odklonu vzniká složka síly 
svislého zatížení (Fz ·sinγ), která směřuje ke středu vozidla. Starší literatura uvádí, že je to 
z důvodu odstranění vůlí v ložiscích otočného čepu. Ale vzhledem k tomu, že boční síla 
působící na kola silničních vozidel během jízdy kolísá, vůle v zavěšení by způsobovala hluk a 
rušenou přímou jízdu. Kladného odklonu je využíváno pouze u zemědělských vozidel. 
Při zatáčení ve vysoké rychlosti by z hlediska stability měla změna odklonu vnějšího kola 
vyrovnat naklopení karoserie. Protože tato změna způsobí, že je kolo umístěno přibližně 
kolmo na vozovku, a proto je schopno zachytit maximální boční sílu. Pokud dojde k  stlačení 
pružiny během zatáčení, je výhodnější záporný odklon. Proto mají závodní vozidla záporný 
odklon i při nezatíženém stavu. 
Změna odklonu kola ovlivňuje změnu záklonu (nebo příklonu). Přičemž platí, že čím větší je 
kladný odklon, tím více se zmenšuje příklon. Díky závislosti mezi těmito parametry také platí, 
že pokud je správně nastaven odklon kola, pak souhlasí i příklon. Mezi rejdovou osou a 
svislicí zůstává celkový úhel konstantní. 
2.2.3 PŘÍKLON REJDOVÉ OSY 
Je to průmět úhlu mezi svislicí a rejdovou osou v rovině rovnoběžné s příčnou rovinou 
vozidla. Vlivem příklonu se řízená kola samočinně vrací do polohy pro přímou jízdu. Na 
obrázku Obr. 5 je znázorněn příklon rejdové osy tuhé nápravy, pro kterou platí, že rejdové osa 
je shodná s osou rejdové čepu. 
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Obr. 5 Úhel příklonu - tuhá náprava [6] 
Na obrázku Obr. 6 je rejdová osa lichoběžníkové nápravy. Tyto nápravy nemají rejdový čep. 
Jejich rejdová osa je určena spojnicí středů horního a dolního kulového čepu. 
 
Obr. 6 Úhel příklonu - lichoběžníková náprava [6] 
Nápravy typu McPherson mají rejdovou osu definovanou spojnicí středu horního závěsného 
ložiska a středu kulového čepu uloženého v příčném rameni. Rejdová osa je totožná s osou 
teleskopické vzpěry, pokud na ní leží i spodní kulový čep. Častěji je však tento čep umístěn 
dovnitř kola, aby došlo k snížení poloměru rejdu nebo k získání záporného poloměru rejdu. 
V tomto případě je příklon větší a rejdová osa je excentrická. Na obrázku Obr. 7 je znázorněn 
příklon rejdové osy nápravy McPherson. 
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Obr. 7 Úhel příklonu - náprava McPherson [6] 
Při zatáčení dochází vlivem příklonu k zvedání řízených kol. To je realizováno silou, kterou 
působí řidič na volant. Jakmile je volant uvolněn, zatížení přední nápravy samovolně natáčí 
kola do přímého směru vlivem vratného momentu. 
Na obrázku Obr. 8 je schematický nákres kola. Pomocí tohoto nákresu je postupováno při 
odvození zjednodušeného vratného momentu (zanedbání záklonu rejdové osy). Pokud 
vezmeme radiální reakce kola Fz, (která velikostně odpovídá svislému zatížení kola k ose 
otáčení kola,) pak vůči rejdové ose působí silová složka Fz·sinσ na rameni r2, pro které platí 
vztah (1). 
r2=rd·sinσ +r0·cosσ (1) 
Kde rd je poloměr kola a r0 je poloměr rejdu. Fz je svislé zatížení jednoho kola. 
 
Obr. 8 Schéma odvození vrtaného momentu [6] 
  
Pootočením kola o úhel δ začne působit na rameni r2 složka síly Fz·sinσ·sinδ. Tato reakce 
odpovídá vratnému momentu jednoho kola Mσ1. Ten je definován rovnicí .. 
Mσ1 = Fz·sinσ·sinδ·r2  (2) 
Celkový vratný moment pak odpovídá: 
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Mσ = 2·Fz·sinσ·sinδ·r2 (3) 
 
Z rovnice (1) je zřejmé, že vratný moment vzniká i při záporném poloměru rejdu (r0<0). 
Zároveň, pokud je příklon rejdové osy kladný (σ>0), vratný moment vznikne také, viz rovnice 
(2),(3). Z toho plyne, že osobní automobily používají malý úhel příklonu rejdu spolu s velkým 
poloměrem rejdu nebo záporný poloměr rejdu a velký úhel příklonu. 
2.2.4 POLOMĚR REJDU 
Je to vzdálenost mezi středem styku pneumatiky a průsečíkem rejdové osy s vozovkou, 
v rovině rovnoběžné s příčnou rovinou motorového vozidla, viz Obr. 9. Pokud se průsečík 
roviny vozovky a rejdové osy nachází vně střední roviny kola, je poloměr rejdu považován za 
záporný. 
 
Obr. 9 Poloměr rejdu [6] 
Čím větší kladné hodnoty poloměr rejdu nabývá, tím větší je i vratný moment. Se zvětšujícím 
se poloměrem rejdu se stává řízená náprava citlivější na podélné síly. Pro brzdu umístěnou 
v kole platí, že brzdná síla B působí rameni r1 vypočteného podle vtahu (4) a otáčí kolo 
momentem MB0 kolem rejdové osy. Stejným způsobem působí i valivé odpory při přímé 
jízdě. Jejich vlivem dochází k stlačování kol k sobě. Tento jev zmenšuje vůli a potlačuje 
neklid v řízení, který se projevuje kmitáním. 
r1=r0·cosσ (4) 
Velikost kladného poloměru rejdu by neměla u osobních vozidel přesáhnout 40mm , protože 
pokud dojde k rozdílům v jízdních odporech nebo brzdných silách mezi levým a pravým 
kolem, na kola působí různé momenty a řidič musí korigovat směr jízdy. I proto mají některá 
vozidla nulový poloměr rejdu. V případě vozidel vybavených přední nápravou typu 
McPherson, která je hnaná, je poloměr rejdu záporný. Hlavní výhodou je stabilizující účinek 
na řízení, který působí v případě velkého rozdílu brzdných sil levého a pravého kola. 
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2.2.5 ZÁKLON REJDOVÉ OSY 
Je to úhel, který svírá rejdová osa a svislice ležící v rovnoběžné rovině s podélnou rovinou 
vozidla. Pokud je rejdová osa skloněna v horní části vzad vůči směru jízdy, pak je záklon 
uvažován jako kladný. 
2.2.6 ZÁVLEK 
Je to veličina, která je přímo závislá na záklonu. Závlek se rovná vzdálenosti mezi průsečíky 
rejdové osy s rovinou vozovky a středem styku pneumatiky v rovině rovnoběžné s podélnou 
rovinou vozidla. Závlek nk je kladný, pokud je průsečík rejdové osy s vozovkou před středem 
styku pneumatiky. Na obrázku Obr. 10 je znázorněn závlek a záklon rejdové osy pro: a) tuhá 
náprava s rejdovým čepem, b)lichoběžníková náprava, c)McPherson. 
 
Obr. 10 Záklon rejdové osy [6] 
Z hlediska stability polohy předních kol motorových vozidel, je možné posunout rejdovou osu 
dopředu tak, aby se bod styku kola dostal za ni. To způsobí, že jsou kola vlečena. Další 
možností, která je také využívána, je využití záklonu. Díky němu dosáhneme v podstatě 
stejného stabilizačního účinku. 
Vlivem záklonu τ dochází k vzniku momentů a vodorovných sil, viz Obr. 11.  
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Obr. 11 Určení vratného momentu vlivem záklonu rejdové osy [6] 
Složka podélné síly Fx·sinδ a boční síla Fy působí na rameni n’k. Toto rameno je definované 
vztahem (5). 
n’k=rd·sinτ (5) 
Kde rd je poloměr kola. 
Působením odstředivé síly, bočního větru, případně jízdou po nakloněné rovině dochází k 
vzniku boční síly Fy. Ta vytváří moment: 
Mτy=Fy·n’k (6) 
Při průjezdu zatáčkou dochází k vzniku úhlu směrové úchylky pneumatiky a k nárůstu tohoto 
momentu dalším vlivem, kterým je závlek pneumatiky. Působením výsledného momentu je 
kolo natáčeno do přímého směru. Ten je definován podle vztahu: 
Mτy=Fy·(n’k+ns) (7) 
Na obrázku Obr. 11 je zobrazena podélná síla Fx. Působením silové složky Fx·sinδ na rameno 
n’k, dojde k vzniku momentu Mτx, který je určen vztahem (8). 
Mτx= Fx·sinδ·n’k (8) 
Z rovnice .. vyplývá, že pokud síla Fx působí proti směru jízdy (vlivem valivého odporu nebo 
brzdnou silou v případě, že je brzda v kole), vrací výsledný moment kolo do přímého směru. 
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Pokud má síla Fx opačný směr (vlivem hnací síly), moment zvětšuje natočení kola. Z tohoto 
důvodu mají motorová vozidla s pohonem přední nápravy záklon nulové hodnoty. U vozidel 
se zadním pohonem je záklon obvykle 1° až 3°, přičemž maximální hodnota je 10°. 
Zákon je nastavován změnou délky suvné tyče na spodním příčném rameni nebo 
přestavováním excentrů. 
2.2.7 ÚHEL SBÍHAVOSTI 
Je to průmět úhlu v rovině vozovky mezi podélnou osou vozidla a střední rovinou kola. 
Jestliže je přední část kola blíže než ta zadní k podélné ose, pak jsou kola sbíhavé, viz Obr. 
12. 
 
Obr. 12 Sbíhavost [6] 
Mechanickým způsobem lze sbíhavost změřit tak, že určíme vzdálenosti mezi vnitřními okraji 
ráfků v rovině procházející středy kol a zároveň je rovnoběžná s rovinou vozovky. Úhel 
sbíhavosti lze určit podle vztahu (9). 
𝛿0 = 𝑎𝑐𝑟𝑠𝑖𝑛 (
𝑏·𝑎
𝑑𝑟
) (9) 
Kde dr je průměr okraje ráfku. 
Hlavním důvodem vytvoření sbíhavosti předních kol je paralelní odvalování kol při přímé 
jízdě. Valivý odpor, poddajnost řízení a zavěšení, způsobuje natáčení kol do rozbíhavosti. 
Vlivem úhlu sbíhavosti vznikají na předních kolech malé boční síly, které otáčí kola do 
přímého směru. Pro odvalování kol v přímém směru musí být dosaženo rovnováhy mezi 
těmito vlivy. 
Vozidla s přední hnanou nápravou stlačují vlivem hnacích sil kola na přední straně k sobě, 
proto mohou mít nastavenou rozbíhavost. Přesto mají některá malou sbíhavost, aby nedošlo 
k zhoršení jízdní stability při brzdění motorem. Další funkcí sbíhavosti je částečné vyrovnání 
boční síly, která vzniká během stačení pružiny při změně odklonu kola. Osobní vozidla mají 
sbíhavost v rozmezí 0° až 30‘. Pokud je úhel sbíhavosti příliš velký, dochází k opotřebování 
vnější strany pneumatiky.  
2.3 MECHANISMUS ŘÍZENÍ 
Slouží k natočení řízených kol tak, aby bylo zabráněno smýkání pneumatik vlivem jejich 
natočení. Proto musí splňovat určité geometrické podmínky. Na obrázku Obr. 13 je zobrazena 
Ackemannova geometrie řízení. Ta odpovídá teoretickému úhlu natočení kol za předpokladu 
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bočně nepoddajných kol. V nákresu jsou použity následující veličiny uvedené v tabulce Tab. 
2. 
 
Obr. 13 Ackermannova geometrie řízení [13] 
Tab. 2 Veličiny - Ackermannova geometrie řízení 
Název Veličina Jednotka 
Rozvor l [m] 
Teoretický poloměr R [m] 
Vzdálenost os rejdových 
čepů 
t0 [m] 
Úhel natočení vnějšího kola β1 [rad] 
Úhel natočení vnitřního 
kola 
β2 [rad] 
  
Pomocí goniometrických funkcí můžeme vyjádřit úhly natočení předních kol vztahy 
(10),(11). 
𝑐𝑜𝑡𝑔𝛽1 =
𝑅+
𝑡0
2
𝑙
 (10) 
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𝑐𝑜𝑡𝑔𝛽2 =
𝑅−
𝑡0
2
𝑙
 (11) 
Úpravou rovnic (10),(11) získáme vztah (12). 
𝑐𝑜𝑡𝑔𝛽1 − 𝑐𝑜𝑡𝑔𝛽2 =
𝑡0
𝑙
 (12) 
Zavedením pomocných veličin x a y lze úhly 1 a 2 vyjádřit vztahy (13),(14). 
𝑐𝑜𝑡𝑔𝛽1 =
𝑡0
2
+𝑦
𝑥
 (13) 
𝑐𝑜𝑡𝑔𝛽1 =
𝑡0
2
−𝑦
𝑥
 (14) 
Po upravení rovnic (13),(14) a dosazení rovnice (12) získáme rovnici přímky (15) vedené ze 
středu přední nápravy na osu zadní ve vzdálenosti t0/2 od podélné osy vozidla. 
𝑦 =
𝑡0
2·𝑙
𝑥 (15) 
Teoretické podmínky popsané vztahy (12) a (15) splňuje tzv. lichoběžník řízení, který je na 
obrázku Obr. 1. 
 
Obr. 14 Lichoběžník řízení tuhé nápravy [6] 
Velikost úhlu φ (nebo φ‘) se dříve určovala tzv. Causantovou metodou, dnes je obvykle 
odečtena graficky. Úhel svírající spojovací tyč s pravou řídicí pákou označený jako ψ, nesmí 
být větší než 160° při maximálním natočení levého kola. Protože páky by se mohly vzpříčit a 
mechanismus by zůstal zablokovaný. Na obrázku Obr. 15 je znázorněna křivka chyb. Je 
způsobena složitostí geometrie přední nápravy a řídicího mechanismu. Zobrazená křivka je 
získaná grafickou kontrolou. Platí pro tuhou přední nápravu. 
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Obr. 15 Křivka chyb geometrie řízení [6] 
Výše uvedené vztahy však platí pouze pro pomalou jízdu a tuhá kola. Reálně, vlivem 
pružnosti pneumatik a odstředivé síle, vznikají během zatáčení vozidla na všech kolech úhly 
směrových úchylek αi. Zároveň teoretický střed Ot neodpovídá skutečnému středu otáčení Os, 
viz Obr. 16. 
 
Obr. 16 Skutečná geometrie řízení [6] 
Možnosti provedení skutečné geometrie řízení: 
- Velikosti úhlů směrových úchylek levého a pravého kola jsou stejné. 
- Úhly rejdu vnějšího a vnitřního kola mají stejnou velikost. Spojovací tyče a řídicí páky 
mají tvar rovnoběžníku. Nevýhodou je zvýšené opotřebení pneumatik. 
- Součin boční rychlosti a síly pro vnitřní a vnější kolo, tzn. stejné využití boční 
přilnavosti obou pneumatik. 
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- Větší natáčení vnějšího kola, tím pádem vznikne větší směrová úchylka, větší boční 
vodící síla na vnějším kole. Výhoda je výrazné zvýšení směrové stability. 
Úlohy mechanismu řízení 
- Zajištění přenosu řídícího pohybu na kola z převodky řízení. 
- Realizace natáčení kol  o odlišné úhly při zatáčení. 
- Určuje vzájemnou polohy předních kol. 
Mechanismy řízení mají různá uspořádání, různé počty tyčí, táhel a pák. Jednotlivé 
konfigurace záleží na typu použitého zavěšení a na konkrétní převodce řízení. Na Obr. 17 jsou 
znázorněny jednotlivé dílčí části mechanismu řízení. 
 
Obr. 17 Názvosloví řízení motorového vozidla [6] 
Pokud se natáčí řídicí páka ve stejném smyslu jako páka hlavní, jde o stejnoběžné provedení 
mechanismu řízení s převodkou řízení s otočným pohybem. Jestliže má pohyb hlavní a řídicí 
páky opačný smysl, provedení je protiběžné. Obě provedení jsou patrná z obrázku Obr. 18, 
kde jsou různá uspořádání mechanismů řízení nezávislého zavěšení kol. Nezávislé zavěšení 
kol u předních řízených náprav si vyžaduje použití více tyčí a pák, než je tomu u tuhé 
nápravy. Ty se však v současnosti používají jen u nákladní, případně terénních vozidel. 
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Obr. 18 Uspořádání mechanismu řízení pro nezávislé zavěšení kol – převodka řízení s otočnou hlavní 
pákou řízení [6] 
Mechanismy řízení využívající převodku s otočným kloubem mají dvě řídicí tyče. Ty jsou 
propojeny spojovací tyčí, která je vychylována hlavní pákou řízení. Zároveň je spojena i 
s pomocnou pákou řízení, aby byla zajištěna správná kinematika pohybu. 
Na obrázku Obr. 19 jsou znázorněna různá uspořádání mechanismů řízení s hřebenovou 
převodkou pro nápravy s nezávislým zavěšením kol. Z obrázku je patrné, že řídicí tyče jsou 
upevněny k hřebenu řízení ve středu nebo na jeho okrajích. Důležitá je i pozice pastorku, ten 
musí být umístěn tak, aby se kola natáčela stejným směrem jako volant. 
 
Obr. 19 Uspořádání mechanismu řízení pro nezávislé zavěšení kol - hřebenová převodka řízení [6] 
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3 ZKOUŠKY VOZIDEL 
Zkoušky motorových vozidel je možné rozlišovat podle: zkušených objektů, způsobu jejich 
provádění, podmínek vlastní zkoušky, atd. Hlavním cílem zkoušek je zjistit, jestli testované 
vozidlo vyhovuje funkčním a ekonomickým požadavkům. Jiné typy zkoušek jsou zase 
zaměřeny na životnost vozidla. Základní rozdělení zkušebnictví vozidel je na zkoušky jízdní a 
laboratorní. 
V Tab. 3 Základní zkušební metody jsou uvedeny základní zkušební metody k hodnocení 
ovladatelnosti vozidla. 
Tab. 3 Základní zkušební metody [6] 
Číslo metody  Zkouška směr jízdy 
1 Brzdění při přímé jízdě  
2 Ustálená jízda po kruhové dráze 
s konstantním natočením volantu  
 
3 Přejezd nerovnosti při ustálené jízdě po 
kruhové dráze 
 
4 Skokové natočení volantu 
 
5 Impulsové natočení volantu 
 
6 Harmonické natočení volantu 
 
7 Změna hnací síly při zatáčení 
 
8 Brzdění při zatáčení  
 
9 Citlivost na boční vítr při fixovaném 
volantu  
  
Vzhledem k charakteru této práce budou dále rozebírány pouze zkoušky jízdní, které jsou 
vhodné pro posuzování řiditelnosti vozidla. Kompletní a přesný popis chování silničního 
vozidla, musí nutně zahrnovat informace z řady různých typů zkoušek. Protože dílčí testy 
stanovují pouze část z oblasti ovládání vozidla, jejich výsledky mohou být považovány za 
vypovídající pouze pro malou část celkového dynamického chování vozidel 
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Konkrétně budou popsány tyto jízdní testy: vyhýbací manévry (dvojitá změna jízdního pruhu, 
vyhýbací manévr), ustálené zatáčení vozidla a skokové natočení volantu. 
3.1 DVOJITÁ ZMĚNA JÍZDNÍHO SMĚRU ISO 3888-1 
Jde o subjektivně-objektivní zkoušku sloužící k popisu celkového chování vozidla. 
Vozidlo dosáhne předem stanovené rychlosti (doporučená hodnota je 80 km/h), na počátku 
zkušební trati je akcelerační pedál uvolněn nebo je udržován v konstantní poloze. Rychlost i 
zvolená poloha škrticí klapky musí být uvedena v protokolu. Řidič musí projet vytyčenou trať 
podle předem definovaných rozměrů. Celková délka trati je 125m. Šířka jednotlivých sekcí je 
závislá na šířce testovaného vozidla. Na obrázku Obr. 20 je nákres trati. Ta je definována tak, 
aby při průjezdu došlo k dvojité změně jízdního pruhu. Je hodnocen čas, řidičova kontrola nad 
vozidlem a subjektivní hodnocení. Tento test je vhodný pouze pro osobní automobily, 
případně lehká užitková vozidla s maximální hmotností do 3,5t. 
 
Obr. 20 Dvojitá změna jízdního pruhu ISO 3888-1 [12] 
3.2 VYHÝBACÍ MANÉVR ISO 3888-2 
Tato zkouška je také označována jako tzv. ‚losí test‘. Jízdní manévr je navržen tak, aby 
simuloval kritickou situaci vyhnutí se překážce. Je využíván během procesu návrhu nových 
vozidel. Trať je znázorněna na Obr. 21. 
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Obr. 21 Vyhýbací manévr ISO 3888-2 [12] 
Cílem zkoušky je projet trať co nejrychleji aniž by došlo k posunutí vytyčených kuželů nebo 
převrácení vozidla. Norma určuje, že vozidlo během testu musí mít zařazený maximální 
rychlostní stupeň (minimální otáčky motoru: 2000 min-1) a po ujetí prvních dvou metrů je 
uvolněn akcelerační pedál. Je měřena a hodnocena rychlost na konci první a poslední sekce. 
V tomto testu má velmi velký vliv řidič a proto je vhodné využít řídicí roboty. 
3.3 USTÁLENÉ ZATÁČENÍ VOZIDLA ISO 4138 
Hlavním úkolem této zkoušky je posouzení statické řiditelnosti vozidla, která souvisí 
především s pojmy nedotáčivost, neutrálnost a přetáčivost. Během testu jsou měřeny veličiny 
popisující rychlost vozidla, natočení volantu, příčné zrychlení vozidla a úhel směrové 
úchylky, případně poloměr zatáčení. Zkouška může být provedena ve třech variantách: 
konstantní poloměr zatáčení, konstantní úhel natočení volantu a konstantní rychlost vozidla. 
Jednotlivé varianty vedou ke stejným výsledkům. 
Výsledky jsou hodnoceny podle hodnoty faktoru stability K (=understeer gradient), který je 
definován vztahem (16). Rovnice (17) určuje velikost dostředivého zrychlení. 
𝐾 =  
𝜕𝛽𝑣
𝜕𝑎𝑐
−
𝑙
𝑣2
∙ 𝑖𝑟 (16) 
𝑎𝑐 = 𝑎𝑦 ∙ cos (𝛼) (17) 
Přičemž platí, že pokud je K>0, tak je vozidlo nedotáčivé, takže při průjezdu zatáčkou je řidič 
nucen zvýšit úhel natočení volantu. Pokud je K<0, tak nastává opačná situace. Vozidlo je 
přetáčivé a v zatáčce je korigováno snížením úhlu natočení volantu. Je-li K=0, pak se vozidlo 
chová neutrálně. U reálných vozidel však hodnota K není vždy konstantní. Zároveň pokud 
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dojde k situaci, že některá z náprav ztratí adhezi, vozidlo se během momentu změní na 
přetáčivé nebo naopak na nedotáčivé.  
3.4 SKOKOVÉ NATOČENÍ VOLANTU ISO 7401 
Tato mezinárodní norma specifikuje zkušební metody, pro určování přechodové odezvy 
silničních vozidel. Metoda lze aplikovat pro osobní automobily, dle normy ISO 3833 a pro 
lehká nákladní vozidla. Tento manévr není typický pro běžnou jízdu, ale je velmi užitečný pro 
zjišťování a zkoumání dynamické řiditelnosti.  
Samotný test probíhá tak, že vozidlo se rozjede na konstantní rychlost, která je obvykle 100 
km/h, ale může být i jiná. Podle normy je možné provádět test i jinou rychlostí (preferovány 
jsou rychlosti po 20 km/h krocích, tzn. např. 80, 60, 120 km/h ). Aby byl test platný, tak 
reálná rychlost se nesmí lišit o více než 2 km/h. Vozidlo na počátku jede v přímém směru, po 
ujetí několika metrů dojde k prudkému natočení volantu na maximální předem určený úhel. 
Následně je tento maximální úhel natočení zachován po dobu několika sekund, aby došlo 
k ustálení rychlosti stáčení. Během celého testu je udržována konstantní rychlost. Doba 
natočení volantu z 10 do 90% maximální hodnoty nesmí přesáhnout 0,15s. Každý test by měl 
být proveden alespoň 3 krát. Norma zároveň předepisuje, jakým způsobem mají být zahřáty 
pneumatiky, atd. Nejdůležitějšími výstupy z testu jsou průběhy veličin popisujících rychlost 
stáčení, úhel natočení volantu a boční zrychlení. 
Vyhodnocení je možné provést podle několika kritérií, např.: hodnota ustálená hodnota 
rychlosti stáčení, čas reakce rychlosti stáčení nebo čas reakce bočního zrychlení, atd. Postup 
vyhodnocení je uveden v praktické části práce. 
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4 MĚŘÍCÍ TECHNIKA 
Pokud je cílem našeho zájmů jízdní analýza vozu, tak je nezbytné testovací vozidlo vybavit 
senzory a měřícími kartami, abychom mohli podrobně zaznamenat průběh testu. Mezi 
základní používané senzory patří snímače měřící úhel natočení a točivý moment, kterým 
působí řidič na volant. Dále jsou využívány inerciální jednotky, měřící náboje kol, snímače 
polohy pedálů, atd. 
4.1 INERCIÁLNÍ JEDNOTKY (IMU) 
Tyto speciální měřicí přístroje jsou vybaveny třemi snímači zrychlení a třemi gyroskopy ve 
směrech xyz. Slouží pro měření a záznam dynamických parametrů, kterými jsou: rychlost, 
zrychlení, úhlová rychlost a úhlové zrychlení. Některé jsou vybaveny i GPS jednotkami pro 
záznam trasy. Jsou hojně využívány v mnoha odvětvích, jako je například lodní průmysl, 
kosmický výzkum, automatizace, vojenské účely, atd. Pro účely automobilového průmyslu 
jsou inerciální jednotky vhodné pro vyhodnocování jízdních testů a zkoušek. 
 
4.1.1 AKCELEROMETRY 
Pro měření zrychlení v příčném a podélném směru jsou využívány akcelerometry. Existují 
různé typy, ale v dnešní době se převážně využívají snímače mikro-elektromechanické 
(MEMS), které se skládají ze dvou základních částí. Z integrovaných obvodů pro zpracování 
a úpravu signálů a mechanických senzorů. Ty pracují na principu porovnávání rozdílu mezi 
gravitačním a kinematickým zrychlením. Tento elektromechanický senzor obsahuje vetknutý 
nosník o známých mechanických vlastnostech. Kmitání a deformace nosníku je snímána 
dvojicí tenzometrů umístěných u vetknutí. Na obrázku Obr. 22 je schéma toho snímače. 
Senzor MEMS akcelerometru využívá proměnné kapacity tříelektrodového vzduchového 
kondenzátoru. Přičemž známe závislost kapacity C na vzdálenosti elektrod d. Jedna z elektrod 
je pohyblivá. Jakmile se vlivem zrychlení elektroda rozpohybuje, získáme kapacitní 
akcelerometr. Největší výzvou při vývoji těchto senzorů, je zajistit lineární a co nejcitlivější 
převod zrychlení na mechanický posuvný pohyb. Ten má zásadní vliv na výsledný měřitelný 
rozsah senzoru.  
Obr. 22 Schéma MEMS akcelerometru [14] 
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Princip tohoto systému vychází z druhého Newtonova zákona F=m*a. Síla F vznikne 
působením zrychlení a na hmotu m (Seismic mass). Vzniklá síla je přenesena pružinami 
(Spring suspension) na posuv nosníku (Seismic mass). Části tohoto nosníku jsou zároveň 
pohyblivými elektrodami vzduchových kondenzátorů. Pozice pohyblivých a pevných elektrod 
vůči sobě určuje výslednou elektronicky měřenou kapacitu kondenzátoru. Střední nosníková 
část a pružiny, jsou vytvořeny polykrystalického křemíku technologií leptání. Elektrody 
novějších senzorů se prodlužují (dříve jednotky mikrometrů, dnes desítky mikrometrů). Touto 
změnou je dosaženo menšího šumu, menší křížové citlivosti (vzájemné ovlivňování zrychlení 
v různých směrech) a zlepšení celkové odezvy na změnu velikosti zrychlení. V budoucnosti 
se pravděpodobně přejde od polykrystalického křemíku na krystalický křemík. Popsaný 
senzor je schopen měřit zrychlení v jednom směru, který je kolmý na pohyblivé elektrody. 
Přidáním a vhodným natočením další stejné struktury na čip, vznikne 2D akcelerometr.  
Elektronická část senzoru má na starosti měření změn kapacity a následně ji převést na změnu 
napětí. Získaný signál zpracovat na standartní lineární napěťový výstup. Měření kapacity je 
realizováno pomocí metody spínaných kondenzátorů řízených číslicovou logikou a 
generátorem spínacího hodinového signálu. Tím dojde k převodu změn kapacity na napětí. 
Dále je signál linearizován, filtrován a na závěr je provedena korekce vlivu teploty. Tyto 
úpravy jsou dělány pro každou osu snímání (kanál) zvlášť. 
Akcelerometry MEMS se vyznačují krátkou reakční dobou, která se pohybuje okolo 0,5 ms. 
Obvykle mají přepínatelné rozsahy, zajišťující využitelnost senzoru pro větší rozpětí změny 
zrychlení. Další výhodou je odolnost proti přetížení, která může být až 5000g. Senzor zároveň 
průběžně testuje vlastní funkčnost. 
4.1.2 GYROSKOPY 
Gyroskopy jsou zařízení soužící k měření úhlové rotace vůči inerciálnímu vztažnému 
systému. Základní princip fungování byl popsán v roce 1817 Johanem Bohnebergem. Mají 
široké využití v letecké a lodní navigaci. Dále jsou využívány k určování a měření změny 
polohy nebo natočení zkoumaného předmětu. Z hlediska provedení je můžeme dělit na tři 
základní skupiny – mechanické s rotující hmotou, vibrační a optické. 
 Mechanický gyroskop s rotující hmotou je ve své podstatě setrvačník s rotujícím 
kolem (nebo diskem). Ten je uložen ložiscích s minimálním třením. Setrvačník vytváří 
rotačním pohybem vlastní moment hybnosti. Tento moment následně způsobuje, že jeho osa 
trvale udržuje stejný směr bez působení vnějších sil. Jelikož gyroskop udržuje stále stejnou 
orientaci, údaje o natočení zkoumaného objektu získáme porovnáním jeho polohy vzhledem 
ke gyroskopu. Nevýhodou tohoto typu je kratší životnost, protože dochází k opotřebení 
součástí, relativně dlouhá doba než je zařízení uvedeno do režimu schopného měřit, 
energetická náročnost a velikost. 
 V dnešní době nejvíce rozšířeným typem gyroskopů, jsou integrované MEMS obvody. 
Ty využívají účinků Coriolisovy síly. Na měřícím čipu jsou elektrické obvody spolu 
s mechanickými mikro-součástmi. Základ je tvořen mechanicky rezonující, periodicky se 
pohybující strukturou o známé hmotnosti, která je připojena k rámu pomocí pružin. Pohyb 
této struktury je kolmý na směr otáčení. Pokud se snímač začne otáčet, na pohyblivou součást 
začne působit Coriolisova síla, jejíž velikost je úměrná k velikosti úhlové rychlosti. To se 
projeví stlačením vnějších pružin a vychýlením měřících ploch pracujících jako elektrody 
vzduchového kondenzátoru. Výstupem ze senzoru je změna kapacity kondenzátoru. Ta je 
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úměrná změně úhlové rychlosti. Hlavní výhodou těchto gyroskopů je možnost miniaturizace a 
cena. 
 Dalším typem jsou optické gyroskopy. Pracují na principu Sagnacova interferometru. 
Ten obsahuje optickou dráhu, obvykle vytvořenou z optických vláken navinutých do cívky. 
Do této dráhy jsou vyslány dva světelné svazky v opačných směrech. Je-li interferometrem 
otáčeno, dojde k tomu, že každý svazek bude mít jinou rychlost. Je to způsobeno 
relativistickým skládáním rychlostí. Výsledkem je fázový posun mezi světelnými svazky. 
Hlavní výhodou těchto zařízení oproti mechanickým, je vyloučení vlivů setrvačnosti, tření, 
vibrací, zrychlení a zároveň vynikají vyšší odolností na změny teploty. Mají nižší energetické 
nároky, menší hmotnost a rozměry. Optické gyroskopy jsou schopné se rychleji uvést do 
měřícího režimu, mají vysokou spolehlivost a životnost. Rovněž mají velký dynamický 
rozsah: 0,01 až 1000 stupňů za sekundu. Hlavní uplatnění je v raketové a kosmické technice. 
 
4.2 SENZORY MĚŘÍCÍ ÚHEL NATOČENÍ VOLANTU A MĚŘÍCÍ VOLANTY 
Pro měření momentu a úhlu natočení volantu se používají různé systémy. Jednou z možností 
je vložení senzoru mezi volant a výstupní hřídel. Na obrázku Obr. 23 je senzor KMT CLSx. 
Jde o velmi tenký senzor, který je uzpůsoben tak, aby došlo k minimálnímu prodloužení 
sloupku řízení. Po zabudování tohoto senzoru, zůstává původní volant, ovladače i airbag zcela 
funkční. Senzor snímá moment (rozsah ±200 Nm), úhel (±1475°) a rychlost natočení 
(±1000°/s). 
 
Obr. 23 Měřící senzor KMT CLSx [20] 
Další možností je nasazení měřícího volantu speciální konzolou na původní volant vozidla. 
Tato zařízení vyrábí firma RMS. Výhodou je rychlá montáž. Na volant se přidělá konzola a 
k ní se následně připevní měřící volant. Nevýhodou je, že ve vozidle nejsou přístupné všechny 
ovládací prvky volantu a zároveň musí být deaktivován airbag, což má negativní dopad na 
bezpečnost řidiče v případě nehody. Tento systém měří a zaznamenává stejné veličiny jako 
ten předchozí, tzn.: moment, úhel a rychlost natočení volantu. 
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4.3 PROGRAMOVATELNÝ AUTOMAT ŘÍZENÍ 
Tento systém je zabudován do testovaného vozidla a slouží k natáčení volantu, podle předem 
nastaveného programu. Výhodou je možnost detailního nastavení průběhu natočení volantu a 
opakovatelnost měření. Tato zařízení jsou vyráběna v různých konfiguracích, tak aby 
vyhovovala různým typům měření. Automaty řízení je možné snadno instalovat do většiny 
vozidel, bez ohledu na to, na které straně mají volant.  
Jedním z předních výrobců těchto zařízení je firma Anthony Best Dynamics (ABD). Nabízí 
zařízení, která se odlišují především podle maximálního točivého momentu, který jsou 
schopny vyvinout na volant. Nejlevnější zařízení SR15, je schopno vyvinout moment 20 Nm. 
Je vhodné pro testy menších osobních vozidel. Na opačné straně je řídicí automat SR150, 
který má maximální točivý moment 170 Nm a je primárně určen pro testování nákladních 
vozidel a autobusů. Dalším zajímavým produktem je model TORUS, viz Obr. 24. Je upraven 
tak, aby mohl být do vozidla instalován bez nutnosti demontáže originálního volantu. Jde o 
jediný řídicí automat, který má dutý střed.  
 
Obr. 24 Řídící automat ABD Torus [21] 
Hlavní výhodou je, že na rozdíl od ostatních zařízení, není nutné deaktivovat airbag řidiče. 
Ten je v případě nehody plně funkční. Maximální moment je 85Nm. Dalším důležitým 
parametrem těchto zařízení je rychlost natočení. Ta se liší podle točivého momentu. Pokud se 
budeme pohybovat v rozmezí momentu do 10Nm, pak je zařízení schopno dosáhnout 
rychlosti natočení až 2500°/s, což je maximální rychlost. Pro točivý moment o hodnotě 60Nm 
je rychlost 1500°/s. Při maximálním momentu 85Nm dosahuje rychlosti 750°/s. Hmotnost 
zařízení je 10,5 kg. 
Obvyklá doba instalace je 30 minut. Zařízení je napájeno 12V (případně 24V) z elektrické sítě 
vozidla nebo je napájeno z vlastního zdroje. V tomto režimu je však schopné procovat pouze 
po dobu 1 hodiny. Ovládací systém pracuje pod operačními systémy Windows a obsahuje 
databázi standartních testů. Kromě toho je možné, zaznamenat test z přímého vstupu řidiče 
v režimu učení (learn mode) nebo jej nahrát pomocí souboru ve formátu ASII. Výsledky testů 
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lze zobrazit ihned po dokončení v postprocessoru. Firma ABD také nabízí rozšíření systému o 
další akční členy, které umožňují ovládat brzdový a plynový pedál. S tímto rozšířením lze 
provádět testy, které vyžadují změny rychlosti vozidla. 
Software, který je dodáván spolu s tímto zařízením umožňuje, optimalizovat průběh dráhy při 
testech popsaných normou ISO 3888. Jde o testy tzv.: dvojité změny jízdního pruhu a 
vyhýbacího manévru.  
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5 ZÁKLADNÍ VÝPOČETNÍ MODEL 
Tento výpočtový model je zcela základní verzí, na kterou je dále navázáno. Vychází ze 
základních poznatků z dynamiky vozidel. Na obrázku Obr. 25 je schematický nákres 
jednostopého modelu, který je navržen tak, aby měl minimální množství vstupních parametrů. 
Má pouze dvě kola. Ty jsou umístěna na podélné ose vozidla. Hmotnost vozidla je 
soustředěna do těžiště. Tento bod leží rovněž na podélné ose. Použitý model je pouze 
dvourozměrný. Tím pádem je zanedbáno klonění a klopení karoserie. 
 
Obr. 25 Jednostopý model 
Rovnice použité v modelu jsou sestaveny podle [1]. V samotném odvození je zahrnuto 
několik zjednodušující předpokladů. Kromě již dříve zmíněného zanedbání pohybů ve třetím 
rozměru, není uvažován aerodynamický vliv, který je na obrázku Obr. 25 zastoupen vzdušnou 
silou N a vzdušným odporem Ov. Tyto síly působí v bodě C, který je označován jako 
aerodynamický (nebo tlakový) střed karoserie vozidla. Leží na spojnici předního a zadního 
kola, ve vzdálenosti e od těžiště T. 
Podle obrázku Obr. 26 jsou sestaveny rovnice silové rovnováhy ve směru x a y. A 
momentová rovnováha v ose z, vztažená k těžišti T. 
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Obr. 26 Jednostopý model - Dynamické složky pohybu vozidla 
 
∑ 𝐹𝑥 = 0 ∶   𝑚 𝑎𝑥 = 𝐹𝑥𝑟 + 𝐹𝑥𝑓 cos 𝛽𝑝 − 𝐹𝑦𝑓 sin 𝛽𝑝         (18) 
∑ 𝐹𝑦 = 0 ∶   𝑚 𝑎𝑦 = 𝐹𝑦𝑟 + 𝐹𝑦𝑓 cos 𝛽𝑝 +  𝐹𝑥𝑓 sin 𝛽𝑝     (19) 
∑ 𝑀𝑧 = 0 ∶  𝐽𝑧?̇? = 𝑙𝑝 𝐹𝑦𝑓 cos 𝛽𝑝 − 𝑙𝑧 𝐹𝑦𝑟 + 𝑙𝑝 𝐹𝑥𝑓 sin 𝛽𝑝   (20) 
 
Pro řešení rovnic, je nutné odvodit vztah pro zrychlení a. Aby odvození platilo pro všechny 
situace, tak je nutné uvažovat s obecným rovinným pohybem. Tím pádem zrychlení odpovídá 
vztahu: 
?⃗? =
𝑑?⃗⃗?
𝑑𝑡
+ ?⃗⃗? × ?⃗? (21) 
Jelikož uvažujeme pouze rovinný model pak vektor rychlost v a vektor definující rychlost 
stáčení, mají pro kartézský souřadný systém následující tvary: 
?⃗? = (𝑣𝑥, 𝑣𝑦, 0)  
?⃗⃗? = (0,0, 𝜔)  
Po dosazení vektorů do vztahu ..  a po provedení vektorového součinu, získáváme vektor: 
?⃗? = (?̇?𝑥 − 𝜔𝑣𝑦, ?̇?𝑦 + 𝜔𝑣𝑥)  
Složky rychlostí vx a vy je možné určit z okamžité rychlosti a směrové úchylky pomocí vztahů 
(22) a (23). 
𝑣𝑥 = 𝑣 cos 𝛼 (22) 
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𝑣𝑦 = 𝑣 sin 𝛼 (23) 
Následnou derivací složek rychlostí vx a vy a dosazením do rovnic zrychlení, dostáváme 
výsledné tvary zrychlení ax a ay, viz (24),(25). 
𝑎𝑥 = ?̇? cos 𝛼 − 𝑣 sin 𝛼 (?̇? + 𝜔) (24) 
𝑎𝑦 = ?̇? sin 𝛼 + 𝑣 cos 𝛼 (?̇? + 𝜔) (25) 
V dalším kroku je do rovnic (18),(19) dosazeno zrychlení ?⃗? a výsledkem je soustava tří rovnic 
definovaná rovnicemi: 
∑ 𝐹𝑥 = 0 ∶   𝑚 [?̇? cos 𝛼 − 𝑣 sin 𝛼 (?̇? + 𝜔)] = 𝐹𝑥𝑟 + 𝐹𝑥𝑓 cos 𝛽𝑝 − 𝐹𝑦𝑓 sin 𝛽𝑝 (26) 
∑ 𝐹𝑦 = 0 ∶   𝑚 [?̇? sin 𝛼 + 𝑣 cos 𝛼 (?̇? + 𝜔)] = 𝐹𝑦𝑟 + 𝐹𝑦𝑓 cos 𝛽𝑝 + 𝐹𝑥𝑓 sin 𝛽𝑝    (27) 
∑ 𝑀𝑧 = 0 ∶  𝐽𝑧?̇? = 𝑙𝑝 𝐹𝑦𝑓 cos 𝛽𝑝 − 𝑙𝑧 𝐹𝑦𝑟 + 𝑙𝑝 𝐹𝑥𝑓 sin 𝛽𝑝   (28) 
 
Vzhledem k tomu, že model je určen primárně k vyšetřování parametrů ovlivňující řiditelnost 
vozidla, jsou zanedbány obvodové síly. Na obrázku jsou označeny jako Fxf a Fxr. Toto 
zjednodušení je možné provést, protože testovací jízdní manévry, které slouží k posuzování 
ovladatelnosti vozidla, jsou prováděny konstantní rychlostí. Tudíž je předpokládáno, že hnací 
a odporové síly na kolech (v podélném směru) se rovnají. Rovnice .. působící v podélném 
směru je zcela zanedbána. A primárně se zabýváme tedy bočními silami. Konstantní rychlost 
manévru také znamená, že zrychlení je nulové, takže složka zrychlení ?̇? sin 𝛼 je rovna nule a 
z rovnice vypadává. Po těchto zjednodušujících úpravách vznikají rovnice (29),(30). 
∑ 𝐹𝑦 = 0 ∶   𝑚 [𝑣 cos 𝛼 (?̇? + 𝜔)] = 𝐹𝑦𝑟 + 𝐹𝑦𝑓 cos 𝛽𝑝   (29) 
∑ 𝑀𝑧 = 0 ∶  𝐽𝑧?̇? = 𝑙𝑝 𝐹𝑦𝑓 cos 𝛽𝑝 − 𝑙𝑧 𝐹𝑦𝑟  (30) 
 
V dalším kroku je potřeba vyjádřit vztahy popisující velikosti bočních sil Fyf a Fyr. Definice 
bočních sil vychází ze základních vlastností pneumatik. Pokud je pneumatika v přímém 
směru, tzn. Střední rovina kola je shodná s podélnou osou stykové plochy pneumatiky, pak na 
kolo nepůsobí žádná boční síla. V okamžiku, kdy se kolo začne působit boční síla Yk, vznikne 
reakce ve formě boční síly Sk, ta je nazývána rovněž jako vodící síla kola. Pružnou deformací 
pneumatiky dojde k vychýlení osy stopy. (Stopa odpovídá ploše, kterou se dotýká pneumatika 
vozovky.) Velikost vychýlení je závislé na boční tuhosti pneumatiky a velikosti samotné 
boční síly, viz Obr. 27. 
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Obr. 27 Vznik bočné vodící síly [1] 
Jakmile se kolo začne otáčet, osa stopy se vychýlí. Je to způsobeno tím, že elementy 
pneumatiky, které se dotýkají vozovky, jsou vlivem boční síly Sk posunuty do strany. Nové 
elementy, které se díky rotaci kola dostávají na přední část stopy, vychýleny nejsou. Ve 
chvíli, kdy se dostanou do oblasti stopy, začnou se přesouvat ke straně. Stopa tím pádem mění 
svůj tvar, viz Obr. 27. Osa stopy je vychýlena o úhel směrové úchylky αk. Elementární síly 
vznikající ve stopě během odvalování kola, vzrůstají k zadnímu konci stopy. Výslednice 
těchto sil je boční síla Sk. Její působiště je posunuto o vzdálenost ns, která je závlekem 
pneumatiky. Na Obr. 28 je přesunuta boční síla do příčné osy kola. 
 
Obr. 28 Vratný moment a závlek pneumatiky [1] 
V důsledku toho musí být přidán vratný moment MsK, ten natáčí kolo do skutečného směru 
valení kola, tzn do směru rychlosti vk. Velikost tohoto momentu je učena podle vztahu (31). 
MsK=Sk ns (31) 
Na základě směrových charakteristik je zřejmé, pro malé úhly směrové úchylky αk a při 
konstantním zatížení je závislost boční síly a vratného momentu pneumatiky na úhlu směrové 
úchylky lineární. Tato linearita platí pro rozsah úhlu αk od 0°do 3°. Boční síla je tedy dána 
vztahem (32). Vratný moment je definován již dříve uvedeným vztahem (31).  
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Sk = CαK·αk (32) 
Kde CαK je směrová tuhost pneumatiky. Její hodnota může být určena na speciálních měřících 
strojích nebo na upravených měřících vozidlech. Ta měří charakteristiky pneumatiky na 
reálné vozovce. Směrová tuhost je závislá na různých faktorech. Mezi ty nejvýznamnější patří 
vliv konstrukce pneumatiky nebo tlak vzduchu v pneumatice. Přičemž platí, že při vyšším 
tlaku v pneumatice se závlek zmenšuje. A z hlediska konstrukce pneumatik platí, že radiální 
pneumatiky mají větší směrovou tuhost než diagonální.   
Pro určení velikosti bočních sil, je tedy nutné znát velikosti směrových tuhostí pneumatik a 
úhly směrových úchylek αp a αz. Ty jsou odvozeny podle obrázku Obr. 29. Velikost úhlu αp je 
určena rozdílem úhlu natočení předního kola a úhlu svírající tečnou rychlost kola vůči ose x 
(ta odpovídá skutečnému směru valení). Úhel αz, za předpokladu že zadní kolo není řízeno, je 
určen jako úhel svírající rychlost zadního kola vz vůči ose x. Hledané úhly směrových úchylek 
jsou určeny vztahy (33),(34). 
 
 
Obr. 29 Odvození úhlu směrových úchylek 
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∝𝑝= arctan (
𝑣 sin 𝛼+𝜔𝑙𝑝
𝑣 cos 𝛼
) − 𝛽p (33) 
∝𝑧= arctan (
𝑣 sin 𝛼−𝜔𝑙𝑧
𝑣 cos 𝛼
) (34) 
Kde lp a lz jsou vzdálenosti mezi těžištěm a bodem styku kol. Úhel βp určuje natočení 
předního kola. Na obrázku je dále vyznačen bod P. Ten odpovídá okamžitému středu otáčení. 
Boční síly jsou dány vztahy (35),(36). 
𝐹𝑦𝑓 = 𝐶𝛼𝑝 𝛼𝑝 (35) 
𝐹𝑦𝑟 = 𝐶𝛼𝑧 𝛼𝑧 (36) 
Po dosazení směrových úchylek dostáváme rovnice (33) a (34). 
𝐹𝑦𝑓 = 𝐶𝛼𝑝 ∙ [arctan (
𝑣 sin 𝛼+𝜔𝑙𝑝
𝑣 cos 𝛼
) − 𝛽𝑝] (37) 
𝐹𝑦𝑟 = 𝐶𝛼𝑧 ∙ [arctan (
𝑣 sin 𝛼−𝜔𝑙𝑧
𝑣 cos 𝛼
)] (38) 
Tyto síly odpovídají boční síle jednoho kola, proto je musíme po dosazení do modelu 
vynásobit dvěma, aby odpovídaly součtu sil levého a pravého kola. 
Výsledná soustava diferenciálních rovnic je dána vztahy: 
?̇? =
2 𝐶𝛼𝑧 [−arctan(
𝑣 sin 𝛼−𝜔𝑙𝑧
𝑣 cos 𝛼
)]+2 𝐶𝛼𝑝[−arctan(
𝑣 sin 𝛼+𝜔𝑙𝑝
𝑣 cos 𝛼
)+𝛽𝑝] cos 𝛽𝑝
𝑚 𝑣 cos 𝛼
− 𝜔 (39) 
?̇? =
𝑙𝑝 2 𝐶𝛼𝑝[−arctan(
𝑣 sin 𝛼+𝜔𝑙𝑝
𝑣 cos 𝛼
)+𝛽𝑝] cos 𝛽𝑝−𝑙𝑧 2 𝐶𝛼𝑧 [−arctan(
𝑣 sin 𝛼−𝜔𝑙𝑧
𝑣 cos 𝛼
)] 
𝐽𝑧
 (40) 
Model byl dále doplněn o rovnice (41),(42). Tyto rychlosti se vztahují k základnímu 
souřadnému systému. 
𝑣𝑥0 = 𝑣 ∙ cos (𝛼 + 𝜀) (41) 
𝑣𝑦0 = 𝑣 ∙ sin (𝛼 + 𝜀) (42) 
Integrací těchto rychlostí vztažených k základnímu souřadnému systému jsme schopni 
nasimulovat polohu vozidla. V rovnicích se vyskytuje úhel stáčení ε. Jeho derivací získáme 
úhlovou rychlost omega, tzn 𝜀̇ = 𝜔. 
Vzhledem k tomu, že v daném výpočtovém modelu jsou analyzována reálná data, tak úhel 
natočení kola není úplně vhodný parametr pro vstup. Natočení kola je dáno natočením 
volantu, což je i parametr, který je při měřeních zaznamenáván. Vzájemný vztah mezi 
natočeními je určen rovnicí (43). Přičemž platí, že ir je převod řídícího ústrojí. 
𝛽𝑣 = 𝛽𝑝 ∙ 𝑖𝑟  (43) 
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Veškeré vstupní parametry, které jsou využívány v tomto modelu, jsou zaznamenány 
v tabulce Tab. 4. 
Tab. 4 Vstupní veličiny MOD1 
Název Veličina Jednotka 
Hmotnost m [kg] 
Moment setrvačnosti Jz [kg·m2] 
Rozvor l [m] 
Vzdálenost těžiště od přední nápravy lp [m] 
Vzdálenost těžiště od zadní nápravy lz [m] 
Převod řízení Ir [-] 
Směrová tuhost přední pneumatiky Cαp [N/rad] 
Směrová tuhost zadní pneumatiky Cαz [N/rad] 
Rychlost v [km/h] 
Natočení volantu βv [°] 
Čas t [s] 
 
Uvedené vstupní parametry jsou konstanty, až na rychlost, natočení volantu a čas. Tyto 
veličiny jsou do model načteny jako vektory. Jsou to reálné hodnoty ze souboru záznamů 
z konkrétní testovací jízdy. Během reálné jízdy je prakticky nemožné udržet rychlost na 
přesně konstantní rychlosti. Natočení volantu, pokud není použit měřící robot, probíhá také 
v každé jízdě odlišnou rychlostí natočení. Časový záznam by nebyl nutný, pokud by do 
vstupních parametrů byla zadána snímací frekvence natočení volantu nebo rychlosti. 
Zanesením těchto konkrétních hodnot do vstupů modelů, se eliminuje chyba. 
Tabulka Tab. 5 obsahuje přehled výstupních veličin ze simulací provedených v základním 
modelu MOD1. 
Tab. 5 Výtupní veličiny MOD1 
Název Veličina Jednotka 
Úhel stáčení ε [rad] 
Úhel směrové úchylky α [rad] 
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Rychlost stáčení ω [rad/s] 
Boční zrychlení ay [m/s2] 
Boční síla – přední náprava Fyf [N] 
Boční síla – zadní náprava Fyr [N] 
Úhel směrové úchylky – přední náprava αp [rad] 
Úhel směrové úchylka – zadní náprava αz [rad] 
Rychlost – směr x0* vx0 [m/s] 
Rychlost – směr y0* vy0 [m/s] 
Souřadnice x0* x0 [m] 
Souřadnice y0* y0 [m] 
Pozn.: * základní souřadný systém, který se nepohybuje 
5.1 ANALYZOVANÁ DATA 
Pro analýzu dat jsem měl k dispozici záznamy z testu skokového natočení volantu. Tato data 
byla naměřena vedoucím práce Ing. Petrem Hejtmánkem, Ph.D.. Reálná data byla velmi 
přínosným zdrojem informací během postupného zlepšování výpočetního modelu, protože 
byla porovnávána s daty simulovanými. Přičemž snaha je dosáhnout co nejmenších rozdílů 
s realitou. Data byla naměřena na vozidle Škoda Octavia II na polygonu v Úhelnici. 
Testovací vozidlo bylo pro každé měření různě konfigurováno, takže jednotlivé modifikace 
mají odlišné vstupní parametry. První série měření proběhla se základní konfigurací vozidla. 
Pro druhé testy byl změněn moment setrvačnosti. A v posledních testech bylo vozidla 
zatíženo tak, aby došlo ke změně rozložení hmotnosti mezi přední a zadní nápravou. 
5.2 VYHODNOCENÍ TESTU SKOKOVÉHO NATOČENÍ VOLANTU ISO 7401  
Pro hodnocení testu byly vybrány následující veličiny: 
 Ustálená hodnota rychlosti stáčení 
 Čas reakce stáčení vozidla 
Na obrázku Obr. 30 jsou schematicky zobrazeny významné body pro hledané veličiny. Jedná 
se o dva grafy. Na horním průběh natočení volantu a na spodním je průběh rychlosti stáčení. 
V prvním grafu se pouze určuje čas Tβv, ve kterém je dosaženo 50% natočení volantu. Reálná 
data však vypadají poněkud odlišně. Nulová ani maximální hodnota není u většiny měření 
konstantní a tak je třeba určit průměrné hodnoty na intervalech v oblasti ustálení zkoumané 
veličiny. 
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Obr. 30 Určení času reakce stáčení vozidla [11] 
Další hledanou veličinou je čas Tωss09 ve chvíli, kdy hodnota ω dosáhne velikosti rovnající se 
90% ustálené rychlosti stáčení ωss. 
Výsledný čas reakce stáčení vozidla je určen vztahem (44). 
ΔTω= Tωss09 - Tβv  (44) 
Celá analýza je složena z různých funkcí, které zpracovávají dílčí části výpočtu. Jedna ze 
základních funkcí je vytvořena tak, aby hledala ve vektoru popisující průběh natočení volantu 
2 body zlomu. Prvním je počátek zatáčení a druhým je bod, kdy je měřící volant natočen o 
maximální úhel. Nulová hodnota je určena jako průměr hodnot od počátečního prvku po 
prvek odpovídající prvnímu zlomu na křivce. Maximální hodnota je vypočtena tak, že od 
druhého bodu zlomu je spočítán počet zbývajících prvků do konce vektoru. Z toho je udělaný 
interval odpovídající 30 % zbývající délky vektoru. Tento interval byl určen proto, že datové 
soubory mají různou délku a v některých měřeních je hodnota kolem zlomu nestabilní. Navíc 
je to tento interval důležitý i proto, aby mohla být funkce využita pro jiné vektory. Maximální 
hodnota natočení volantu je průměrnou hodnotou posledních prvků vektoru o délce intervalu. 
Tato funkce je upravena tak, aby byla schopna určovat maximální a minimální hodnotu i 
z vektoru rychlosti stáčení, případně i jiných veličin, jako je boční zrychlení, atd. 
Z maximálního a minimálního natočení je potom určeno 50 % natočení volantu a pomocí 
interpolace je odečtena konkrétní hodnota času Tβv. 
Výše popsaná funkce vyhledá minimální a ustálenou hodnotu rychlosti stáčení ωss. Z nich je 
dopočítána hodnota ωss09. Pro ni je odečten čas, který je potřeba k určení času reakce ΔTω. 
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Zároveň funkce vrací hodnotu ustálené rychlosti stáčení ωss. Která je rovněž porovnávanou 
veličinou. 
5.3 STATISTICKÉ VYHODNOCENÍ 
Po provedení simulací všech souborů s naměřenými testy, byly vypočítány sledované 
parametry ωss a ΔTω pro simulaci i reálná data. Tato data jsou dále srovnávána. Pro 
vyhodnocení přesnosti celkového modelu byly použity základní statistické veličiny. 
 
Průměrný relativní rozdíl 
Vztah .. definuje průměrný relativní rozdíl. 
?̅? =
1
𝑛
∑ (
𝑥𝑠
𝑥𝑚
− 1) (45) 
Kde n odpovídá počtu analyzovaných hodnot, xm je hodnota zkoumané veličiny z měření a xs 
je hodnota zkoumané veličiny ze simulace (, která byla určena pro stejný test). Výsledek 
rovnice .. udává velikost relativní chyby. Tzn., čím menší hodnota ?̅? vychází, tím více se 
podobá výsledek simulace realitě. 
Směrodatná odchylka 
Tato statistická veličina určuje, jak moc jsou hodnoty rozptýleny nebo odchýleny od průměru 
hodnot. Je určena vtahem .. . 
𝜎 = √
1
𝑛
∑ [(
𝑥𝑠
𝑥𝑚
− 1) − ?̅?]
2
 (46) 
Pokud je hodnota směrodatné odchylky nízká, tak lze porovnávanou veličinu považovat za 
kvalitativně přesnou.  
 
5.4 SIMULACE – MOD1 
Na obrázku Obr. 31 je grafické srovnání reálného průběhu rychlosti stáčení a rychlosti 
vycházející ze simulace základního modelu MOD1. Z grafu je patrné, že nárůst rychlosti 
stáčené je oproti naměřeným datům výrazně pozvolnější. Ustálená hodnota ωss je v tomto 
konkrétním případě o 23% vyšší. Zároveň zde nedochází k charakteristickému překmitu 
rychlosti stáčení, po dosažení maximální hodnoty (v momentě kdy natočení volantu dosáhne 
maxima a začíná fáze ustálení). Tím pádem je i výsledná hodnota ωss vyšší. Hodnota času 
reakce stáčení ΔTω, je pro reálná data rovna ΔTω=0,220s. Simulace vychází o 121,48% vyšší. 
Je to velmi výrazná odchylka. Výsledná hodnota času ΔTω je přímo však závislá na ωss, to 
znamená, že jakákoliv nepřesnost v ustálené hodnotě rychlosti stáčení se nepříznivě projeví i 
v ΔTω. Dalším důvodem chyby u této veličiny je i pozvolný nárůst simulované rychlosti 
stáčení. 
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Dále je v modelu odečítán čas 50% natočení volantu, ale vzhledem k tomu, že je natočení 
volantu importováno do modelu jako vstupní veličina, tím pádem musí být odečtený čas 
totožný jak u analýzy naměřených dat, tak i u simulovaných. 
 
Obr. 31 Simulace MOD1 - rychlost stáčení 
5.4.1 ÚPRAVA ODEČÍTÁNÍ BOČNÍCH SIL 
Jako první věc, na kterou je třeba se zaměřit je překmit úhlové rychlosti simulovaných dat. 
Jelikož model je schopen generovat mnohem více veličin, než je primárně srovnáváno, je 
možné do nich nahlédnout a hledat možné příčiny vzniklé odchylky. V tabulce Tab. 5 je 
seznam výstupních veličin z modelu MOD1. 
Chyba byla identifikována v oblasti velikosti bočních sil. Rovnice popisující velikost boční 
síly je dána součinem směrové tuhosti pneumatiky a úhlem směrové úchylky. Jelikož směrová 
tuhost je konstanta, tak zde problém není. Při vykreslení průběhu úhlu směrové úchylky bylo 
zjištěno, že směrové úchylky přední i zadní nápravy přesahují v maximech (respektive v 
minimech) hodnotu ±3°. Situace je znázorněna na grafu Obr. 32, ten se vztahuje pro směrové 
úchylky přední nápravy.  
0
2
4
6
8
10
12
14
16
18
20
1 1,5 2 2,5 3 3,5 4
ω
[°
/s
]
t [s]
Naměřená data
Simulace
BRNO 2016 
 
 
48 
 
ZÁKLADNÍ VÝPOČETNÍ MODEL 
 
 
Obr. 32 Úhel směrové úchylky předních kol 
Z tohoto grafu je patrné, že výpočet bočních sil, potažmo všech veličin je ovlivněn od oblasti 
začínající v čase přibližně t = 2,66s. Což je oblast, ve které se vyskytuje i zkoumaná 
nepřesnost. 
V modelu byla definována nová podmínka, která omezila maximální (případně minimální) 
sílu. Pokud je ve výpočtu detekováno, že směrové úchylky přední nebo zadní nápravy 
přesáhnou hodnotu ±3°, pak je síla rovna maximu (nebo minimu), odpovídající síle vypočtené 
pro ±3°. Reálně by s narůstající směrovou úchylkou měla začít síla mírně klesat, ale vzhledem 
k tomu, že v pozdější fázi bude použit pokročilejší model pneumatiky, tak nebyly provedeny 
další pokročilejší změny. 
Na Obr. 33 jsou znázorněny průběhy rychlosti stáčení v čase. Jsou zde tři křivky, první 
reprezentuje naměřená data, druhá data původní simulace a poslední je simulace s úpravou 
určení bočních sil pneumatik. Z hlediska průběhu dopadla úprava modelu úspěšně, protože 
průběh rychlosti stáčení vypadá mnohem reálněji. Křivka má jasně zřetelné maximum a 
následně přechází do překmitu a ustaluje se. Hodnota ustálené rychlosti stáčení ωss=. 14,91 
[°/s]. Pokud to posoudíme procentuálně, tak nová ustálená hodnota ωss je o 5,26% vyšší než 
naměřená. Oproti první simulaci návrhu došlo k zlepšení o 17,74%. 
Hodnota času reakce stáčení se rovněž snížila. V této verzi modelu má hodnotu ΔTω=0,32s. To 
je o 45,43% vyšší hodnota, než hodnota naměřeních dat. Jak už bylo zmíněno, souvisí to 
s poklesem hodnoty ωss, protože nová hodnota času je odečtena pro nižší rychlost stáčení. 
Na obrázku Obr. 34 jsou graficky vyjádřeny souhrnné výsledky validace modelu MOD1. 
Z grafů je patrné, že největší chyba je u času reakce stáčení. Tento model se nedá považovat 
za přesný, a proto je nutné ho vylepšit. 
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Obr. 33 Průběh rychlosti stáčení po úpravě modelu MOD1 
 
 
Obr. 34 Souhrnné výsledky MOD1 
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6 DVOUSTOPÝ MODEL 
Další provedenou změnou, je rozšíření modelu na dvoustopý. Na obrázku Obr. 35 je 
schematický nákres rovinného dynamického modelu. Jednou z hlavních změn je, že každé 
kolo má jinou směrovou úchylku. Zároveň jsou potřeba další nové vstupní parametry. Mezi 
ně patří rozchod kol vpředu a vzadu. A zároveň je nutné vyřešit problematiku rozdílného 
natočení levého a pravého kola. 
 
Obr. 35 Rovinný dynamický model [1] 
Rozdílné natočení kol 
Při průjezdu motorového vozidla zatáčkou, pokud chceme dosáhnout toho, aby se kola 
odvalovala, je nutné natočit levé a pravé kolo odlišně. Protože kola jsou v rozdílné 
vzdálenosti od středu zatáčky a tím pádem má i každé kolo vlastní trajektorii. 
Jelikož je analyzován konkrétní vůz, tak nejefektivnějším způsobem, jak rozšířit výpočtový 
model, je vložení dat reálného natočení kol z konkrétního testovaného vozu. Byla upravena 
tak, že vstupem do modelu je stále natočení volantu, ale pro každé kolo existuje vektor, ve 
kterém jsou uloženy korekční členy závislé na vstupním natočení volantu.  
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Dále bylo nutné určit směrové úchylky jednotlivých kol. K tomu je potřeba určit délky ramen 
lp* a lz* a pomocné úhly φp a φz, které jsou využity pro výpočet složek rychlostí udělené 
kolům vlivem rychlosti stáčení. Pomocné úhly jsou vypočteny vztahy (47),(48). Tyto veličiny 
jsou vyznačeny na obrázku Obr. 36.   
 
Obr. 36 Odvození úhlů směrových úchylek 
 
𝜑𝑝 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛 (
𝑙𝑝
𝑡𝑝
2
) (47) 
𝜑𝑧 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛 (
𝑙𝑧
𝑡𝑧
2
) (48) 
Velikost ramen lp* a lz* je definována vztahy (49),(50). 
𝑙𝑝
∗ = 𝑙𝑝 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜑𝑝 (49) 
𝑙𝑧
∗ = 𝑙𝑧 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝜑𝑧 (50) 
Výsledné vztahy úhlů směrových úchylek zadních kol jsou dány rovnicemi (51),(52). 
𝛼𝑧𝑙 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛 (
𝑣∙𝑠𝑖𝑛𝛼−𝜔∙𝑙𝑧
∗ ∙𝑠𝑖𝑛𝜑𝑧
𝑣∙𝑐𝑜𝑠𝛼−𝜔∙𝑙𝑧
∗ ∙𝑐𝑜𝑠𝜑𝑧
) (51) 
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𝛼𝑧𝑝 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛 (
𝑣∙𝑠𝑖𝑛𝛼−𝜔∙𝑙𝑧
∗ ∙𝑠𝑖𝑛𝜑𝑧
𝑣∙𝑐𝑜𝑠𝛼+𝜔∙𝑙𝑧
∗ ∙𝑐𝑜𝑠𝜑𝑧
) (52) 
Do rovnic předních směrových úchylek (53),(54) navíc vstupují úhly natočení kol. 
𝛼𝑝𝑙 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛 (
𝑣∙𝑠𝑖𝑛𝛼+𝜔∙𝑙𝑝
∗ ∙𝑠𝑖𝑛𝜑𝑝
𝑣∙𝑐𝑜𝑠𝛼−𝜔∙𝑙𝑝
∗ ∙𝑐𝑜𝑠𝜑𝑝
) − 𝛽𝑝𝑙 (53) 
𝛼𝑝𝑝 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛 (
𝑣∙𝑠𝑖𝑛𝛼+𝜔∙𝑙𝑝
∗ ∙𝑠𝑖𝑛𝜑𝑝
𝑣∙𝑐𝑜𝑠𝛼+𝜔∙𝑙𝑝
∗ ∙𝑐𝑜𝑠𝜑𝑝
) − 𝛽𝑝𝑝 (54) 
Podle obrázku dvoustopého modelu Obr. 37 jsou sestaveny rovnice silové rovnováhy ve 
směru x a y. A momentová rovnováha v ose z, vztažená k těžišti T. 
 
Obr. 37 Dynamické složky pohybu vozidla 
 
∑ 𝐹𝑥 = 0 ∶   𝑚 𝑎𝑥 = 𝐹𝑥𝑧𝑙 + 𝐹𝑥𝑧𝑝 + 𝐹𝑥𝑝𝑝 cos 𝛽𝑝𝑝 + 𝐹𝑥𝑝𝑙 cos 𝛽𝑝𝑙 − 𝐹𝑦𝑝𝑝 sin 𝛽𝑝𝑝 −  𝐹𝑦𝑝𝑙 sin 𝛽𝑝𝑙(55) 
∑ 𝐹𝑦 = 0 ∶   𝑚 𝑎𝑦 = 𝐹𝑦𝑧𝑙 + 𝐹𝑦𝑧𝑝 + 𝐹𝑦𝑝𝑝 cos 𝛽𝑝𝑝 + 𝐹𝑦𝑝𝑙 cos 𝛽𝑝𝑙 +  𝐹𝑥𝑝𝑝 sin 𝛽𝑝𝑝 +
                                      𝐹𝑥𝑝𝑙 sin 𝛽𝑝𝑙     (56) 
∑ 𝑀𝑧 = 0 ∶  𝐽𝑧?̇? = −𝑙𝑧  ∙ (𝐹𝑦𝑧𝑙 + 𝐹𝑦𝑧𝑝) + 𝑙𝑝 ∙ ( 𝐹𝑦𝑝𝑝 cos 𝛽𝑝𝑝 + 𝐹𝑦𝑝𝑙 cos 𝛽𝑝𝑙 +
                                     + 𝐹𝑥𝑝𝑝 sin 𝛽𝑝𝑝 + 𝐹𝑥𝑝𝑙 sin 𝛽𝑝𝑙)   (57) 
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Pro výpočtový model byla soustava upravena pomocí zjednodušení použitých i v případě 
základního modelu. Rovnice byly upraveny do následujícího tvaru (58),(59). 
?̇? =
𝐹𝑦𝑧𝑙+𝐹𝑦𝑧𝑝+𝐹𝑦𝑝𝑝 cos 𝛽𝑝𝑝+𝐹𝑦𝑝𝑙 cos 𝛽𝑝𝑙
𝑚 𝑣 cos 𝛼
− 𝜔 (58) 
?̇? =
−𝑙𝑧 ∙(𝐹𝑦𝑧𝑙+𝐹𝑦𝑧𝑝)+𝑙𝑝( 𝐹𝑦𝑝𝑝 cos 𝛽𝑝𝑝+𝐹𝑦𝑝𝑙 cos 𝛽𝑝𝑙)
𝐽𝑧
 (59) 
6.1 SIMULACE MOD2 
Obrázek Obr. 38 zobrazuje výsledný průběh rychlosti stáčení simulace MOD2. 
 
Obr. 38 Výsledný průběh rychlosti stáčení MOD2 
Na první pohled je průběh simulace MOD2 téměř totožný s původním modelem. Přesto došlo 
k celkovému zpřesnění. Pokud se na průběh rychlosti stáčení podíváme blíže, tak zjistíme, že 
maximální hodnota nepatrně klesla z původních ωmax_MOD1=16,86°/s na ωmax_MOD2=16,72°/s. 
Hodnota ωss zase naopak mírně narostla o 0,024°/s. ωss_MOD2= 14,93°/s. 
Pokud však porovnáme simulovaná data s těmi měřenými. Je vidět, že z hlediska hodnot 
rychlosti stáčení poměrně výrazně nadhodnocuje. Maximální hodnota je o 16,8% vyšší. 
Ustálená hodnota je vyšší o 5,2%. 
Drobná změna rovněž proběhla u času reakce stáčení, hodnota vůči simulaci MOD1 nepatrně 
vzrostla na ΔTω_MOD2=0,326s.  
Na obrázku Obr. 39 jsou výsledky validace modelu. Oproti minulé verzi došlo k zlepšení u 
obou srovnávaných parametrů. Nejvýraznějšího zpřesnění bylo dosaženo u průměrného 
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rozdílu veličiny ΔTω. Oproti jednostopému modelu průměrný relativní rozdíl času reakce 
stáčení vozidla klesl o 6%. Ačkoli ke zlepšení došlo, tak výsledky jsou však stále velmi 
nepřesné. Model vyžaduje další úpravy. 
 
Obr. 39 Výsledky validace modelu MOD2 
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7 ÚPRAVA PODDAJNOSTI ŘÍZENÍ 
Další oblast, která byla vyhodnocena jako zdroj nepřesností, je poddajnost řízení. Prozatím 
bylo uvažováno, že řízení je absolutně tuhé. Reálně má však řídicí mechanismus určitou 
poddajnost, která v konečném důsledku způsobí změnu natočení kol.  
Na obrázku Obr. 40 je dynamický model řídícího ústrojí. Je složeno z těchto částí: volant, 
hřídel volantu, převodka řízení, hlavní a pomocná páka, řídicí tyč, řídicí páky a kola. 
V nákresu je rovněž pomítnuto kolo do dalších rovin tak, aby byly viditelné i další důležité 
parametry jako je například osa rejdového čepu (osa řízení). Průsečík vozovky a osy 
rejdového čepu je označen jako bod P. Rameno rejdu r0 odpovídá vzdálenosti podélné roviny 
kola a bodu P. Dalším parametrem je konstrukční závlek nk, ten je definován jako rozdíl 
vzdálenosti svislé osy kola v bokoryse a bodu P. Boční síla leží na rameni ns, což je závlek 
pneumatiky. Působením boční síly je posunuta podélná osa pneumatiky o hodnotu nH1. 
 
Obr. 40 Dynamický model řídicího ústrojí 
Poddajnost řízení je do modelu vložena tak, že za převodku řízení vložen pružný člen. Ten má 
danou úhlovou tuhost Cř [Nm/rad]. Dále předpokládáme, že mezi převodkou řízení a koly je 
pákový převod roven jedné. Tím pádem je natočení řízeného kola βp stejné jako natočení 
pomocné páky řízení. A celkový převod řízení je definován převodem převodky řízení. Vztah 
(60) určuje závislost úhlového natočení hlavní páky a volantu. Úhel βv* je měrný úhel 
natočení volantu. 
𝛽𝑣
∗ =
𝛽𝑣
𝑖ř
 (60) 
Rovnice (61), pak odpovídá momentu na hlavní páce řízení Mv* a Mv je moment, kterým je 
působeno na volant. 
𝑀𝑣
∗ = 𝑖ř ∙ 𝑀𝑣 (61) 
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Pokud vyjádříme velikost Mv* v závislosti na úhlové tuhosti řízení Cř a úhlech βp a βv*, pak 
platí za předpokladu lineární závislosti Mv* a rozdílu βv*-βp vztah (62). Tento úhlový rozdíl 
odpovídá úhlu, který vznikne krutem tyče s tuhostí Cř. 
𝑀𝑣
∗ = 𝐶ř ∙ (𝛽𝑣
∗ − 𝛽𝑝) (62) 
Výsledný působící moment Mv* působící na páce řízení, který je dán součtem dílčích 
momentů působících na kolech, je určen vztahem (63). 
𝑀𝑣
∗ = −(𝐹ypl + 𝐹ypp) ∙ 𝑛𝑘 − (𝐹𝑥𝑝𝑙 − 𝐹𝑥𝑝𝑝) ∙ 𝑟0 − 𝐹ypl ∙ 𝑛𝑆1 − 𝐹ypp ∙ 𝑛𝑆2 −
                       −𝐹𝑥𝑝𝑙 ∙ 𝑛𝐹𝑥1 − 𝐹𝑥𝑝𝑝 ∙ 𝑛𝐹𝑥2 (63) 
Pokud jsou boční síly na kolech kladné (Fypl,p>0), pak se výsledný úhel rejdu βp zmenšuje. Pro 
záporné boční síly se naopak βp zvětšuje. 
Obvodové síly Fxpl,p zanedbáme, protože jsou vzhledem k analyzovaným datům zanedbány i 
ve výpočetním modelu. Rovnice momentu Mv* je po úpravách dána vztahem (64). 
𝑀𝑣
∗ = −(𝐹ypl + 𝐹ypp) ∙ (𝑛𝑘 + 𝑛𝑠)  (64) 
 
Úpravou rovnic (62) a (64) získáme vztah (65) natočení předních kol βp se započítaným 
vlivem tuhosti řízení. Ten však platí pro jednostopý model. 
𝛽𝑝 = 𝛽𝑣
∗ −
(𝐹ypl+𝐹ypp)∙(𝑛𝑘+𝑛𝑠)
𝐶ř
 (65) 
Protože je model MOD3 dvoustopý, tak je nutné vyjádřit zvlášť natočení kola, levé a pravého.  
𝐹
𝑦𝑝𝑙=𝐶𝛼𝑝∙[
𝐹𝑦𝑝𝑙∙(𝑛𝑘+𝑛𝑠)
𝐶𝑟
−𝛽𝑝𝑙]
 (66) 
𝐹
𝑦𝑝𝑝=𝐶𝛼𝑝∙[
𝐹𝑦𝑝𝑝∙(𝑛𝑘+𝑛𝑠)
𝐶𝑟
−𝛽𝑝𝑝]
 (67) 
7.1 SIMULACE MOD3 
Obr. 41 zobrazuje výsledný průběh rychlosti stáčení ω z jednoho z provedených testů. Oproti 
předchozí verzi modelu je možné sledovat celkové snížení hodnot ω. Maximální simulovaná 
hodnota (ωmax_MOD3=14,085°/s) se přiblížila maximu reálných dat. To znamená, že ωmax_MOD3 
je menší o 2,4% vůči ωmax_test. Z hlediska ustálené hodnoty ωss je patrné, že současný model 
podhodnocuje. ωss_MOD3 je o 12,3% nižší. Dalším problémem je samotný průběh simulované 
rychlosti stáčení ωMOD2. Můžeme vidět, že hodnota narůstá výrazně pomaleji a maxima 
dosáhne přibližně o 0,4s později. Tím pádem i výsledky času rychlosti stáčení jsou stále dost 
nepřesné. Konkrétní hodnota času reakce pro jízdu vykreslenou na Obr. 41 je 
ΔTω_MOD3=0,294s. 
Na obrázku Obr. 42 jsou souhrnné výsledky validace modelu. Touto úpravou došlo k dalšímu 
zpřesnění. Průměrný relativní rozdíl ΔTω mezi výsledky simulace a naměřenými se zlepšil 
oproti předchozí verzi MOD2 se zmenšil o 14%. I přes toto výrazné zlepšení je stále čas 
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rychlosti stáčení nejvíce odchylující se parametr. Ustálená rychlost stáčení se, pokud 
vezmeme absolutní průměrný rozdíl, přiblížila měřeným datům rovněž, ale nyní je 
podhodnocena. Což je na první pohled patrné i z grafu průběhů rychlostí stáčení. Je třeba 
provést další úpravy modelu. 
 
Obr. 41 Výsledný graf průběhu rychlosti stáčení MOD3 
 
 
Obr. 42 Výsledeky validace modelu MOD3 
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8 MODEL PNEUMATIKY 
Dalším krokem pro získání přesnějších výsledků bylo implementování lepšího modelu 
pneumatiky. Existují různé modely pneumatik, ale všeobecně je velkým problémem vysoký 
počet vstupních parametrů. 
8.1 ÚPRAVY MODELU 
Do modelu byl importován model pneumatiky Magic Formula 5.2. Tento model mi poskytnul 
můj vedoucí práce Ing. Petr Hejtmánek, Ph.D.. Do modelu se vkládá zatížení kola Fz a 
směrová úchylka α. Ostatní potřebné vstupní parametry nutné pro funkci modelu pneumatiky, 
tam byly již vloženy a nebylo s nimi nijak manipulováno. Výstupem z modelu MF 5.2 jsou 
boční síla a vratný moment pneumatiky. 
Vložení toho modelu bylo u dvoustopého modelu poněkud složitější záležitostí, protože 
model MF 5.2 vyžaduje jako vstupní parametr úhel směrové úchylky, který však v daný 
moment numerického řešení není známý. To je způsobeno tím, že při určování vlivu 
poddajnosti řízení nelze vyjádřit virtuální tuhost. Protože tuhost pneumatiky je obsažena ve 
výpočtu modelu pneumatiky a funkce MF 5.2 vrací konkrétní sílu Fy a vratný moment Mz. A 
právě poddajnost řízení ovlivňuje hledanou směrovou úchylku kola. Tento problém byl 
vyřešen tak, že během určování směrové úchylky je vložena hodnota síly Fy z minulého 
kroku a vypočtená směrová úchylka je použita k určení nové síly. Následně by bylo možné, 
použít novou hodnotu síly zpět pro zpřesnění směrové úchylky a následně provést odečtení 
boční síly znovu. Ale vzhledem k tomu, že výpočet je prováděn po velmi malých krocích, tak 
to nebylo nutné. Výsledky hledaných veličin touto změnou prakticky nebyly ovlivněny. 
Pouze to výrazně zvýšilo výpočetní čas. Z tohoto důvodu nebylo uvedené řešení výpočtu síly 
a směrové úchylky ve dvou krocích použito. I přes to simulace všech testů trvala dohromady 
10,5 hodiny. 
Model je zároveň s boční sílou schopen vygenerovat hodnotu vratného momentu, který byl 
doposud ve výpočtu zanedbán. Tento moment ovlivňuje natočení kol, ale i celkové stáčení 
vozidla. 
Rovnice .. .. definují změnu natočení předních kol vlivem poddajnosti řízení. 
∆𝛽𝑝𝑙 =
𝑀𝑧𝑝𝑙−𝑛𝑘∙𝐹𝑦𝑝𝑙
𝐶ř
 (68) 
∆𝛽𝑝𝑝 =
𝑀𝑧𝑝𝑝−𝑛𝑘∙𝐹𝑦𝑝𝑝
𝐶ř
 (69) 
 
Vratný moment se rovněž promítl i do momentové rovnováhy kolem osy z celého 
dynamického modelu. Upravená rovnice má nyní tvar .. 
?̇? =
−𝑙𝑧 ∙(𝐹𝑦𝑧𝑙+𝐹𝑦𝑧𝑝)+𝑙𝑝( 𝐹𝑦𝑝𝑝 cos 𝛽𝑝𝑝+𝐹𝑦𝑝𝑙 cos 𝛽𝑝𝑙)+𝑀𝑧𝑝𝑙+𝑀𝑧𝑝𝑝+𝑀𝑧𝑧𝑙+𝑀𝑧𝑧𝑝
𝐽𝑧
 (70) 
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8.2  SIMULACE MOD4 
Obr. 43 popisuje průběhy simulované a měřené rychlosti stáčení jedné měřených jízd. Z grafu 
je patrné, že průběh simulované ω se oproti předešlým simulacím výrazně změnil. Celkově 
průběh mnohem více odpovídá měřeným datům. Pokud se ale zaměříme na ustálenou hodnotu 
rychlosti stáčení, na první pohled je patrné podhodnocování. Na druhou stranu, například 
nárůst ω od počátku zatáčení je strmější, což se pozitivně projevilo posunem maximální 
hodnoty ωmax_MOD4 blíže k maximu ωmax_test. I díky tomu, se časová reakce rychlosti stáčení 
blíží více realitě.  
Na Obr. 44 jsou celkové výsledky modelu, ve kterých jsou zahrnuty data ve všech 
testovaných jízd. V těchto výsledcích se potvrdilo, že tato verze modelu podhodnocuje 
ustálenou hodnotu rychlosti stáčení. Průměrný relativní rozdíl je -10,2%. Přičemž  původní 
verze naopak nadhodnocovala o 12,1%. Pokud ovšem posoudíme absolutní rozdíl, tak došlo 
ke zlepšení o 2%. Směrodatná odchylka dosahuje hodnoty 5,8% což je oproti původní verzi 
zlepšení o 1,5%. V případě ΔTω je výsledný průměrný relativní rozdíl 20%. A směrodatná 
odchylka má hodnotu 14%. 
 
Obr. 43 Průběh rychlosti stáčení MOD4 
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Obr. 44 Výsledky validace modelu MOD4 
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ZÁVĚR 
V úvodní části práce jsou uvedeny a popsány základní metody, kterými je zkoumána 
ovladatelnost vozidla. Konkrétně se jedná o metody subjektivní, objektivní a simulátory. Dále 
jsou zde popsány vybrané jízdní zkoušky. Pro další postup v práci byl nejdůležitější test 
skokového natočení volantu, který slouží k posuzování dynamické řiditelnosti vozidla na 
základě časové odezvy rychlosti stáčení vozidla. 
V praktické části práce bylo vytvořeno několik verzí výpočtového modelu v programu 
Matlab. Celkem jde o čtyři verze, které na sebe navazují a postupně zpřesňují provedené 
simulace. První verze modelu vychází ze základního dynamického modelu, který je 
označován jako jednostopý model. Tento model mám poměrně málo vstupních parametrů. 
Výsledky simulací z toho modelu však vykazují velké odchylky od reality. Proto, výsledky 
toho modelu nejsou vypovídající. 
Druhý výpočtový model byl vytvořený jako dvoustopý. Jako nový vstup byla přidána data o 
reálném natočení kol testovaného vozidla, rozchody kol přední a zadní nápravy. Tento model 
vykazoval pouze malé zpřesnění, v oblasti času rychlosti stáčení, která byla nejvíce ovlivněna, 
došlo ke snížení směrodatné odchylky o 2,5% na hodnotu 31,8%. Nicméně tento model 
posloužil jako dobrý základ pro následující úpravy. 
Jako další příčinu způsobující rozdíly mezi simulacemi a naměřenými daty byla určena tuhost 
řízení, která způsobuje dodatečné natočení kol. Tento vliv byl zahrnutý do třetí verze 
výpočtového modelu. Pro realizaci bylo nutné přidat do modelu další vstupní parametry. 
Jednalo se o tuhost řízení, závlek pneumatiky a konstrukční závlek. Výsledky vykazovali 
další zpřesnění modelu. Směrodatná odchylka času reakce stáčení klesla na hodnotu 26%. 
V případě ustálené hodnoty ωss dosahovala hodnoty 6,25%. 
V poslední verzi výpočtového nástroje je implementován model pneumatiky Magic Formula. 
Tento model celkově zpřesňuje hodnoty bočních sil a vratného momentu pneumatik. Celkový 
průběh simulované rychlosti stáčení se výrazně přiblížil naměřeným datům. Tento průběh má 
oproti předchozím verzím modelu strmější nárůst v průběhu natáčení kol. Problémem je, že 
hodnota ustálené rychlosti stáčení ωss je podhodnocená. Takže její absolutní průměr mírně 
klesl na 10%. Ale v případě směrodatné odchylky došlo naopak k zpřesnění na 5,8%. Čas 
reakce stáčení se díky přidání modelu pneumatiky výrazně zlepšil. Hodnota směrodatné 
odchylky činí 14,5%, což oproti původním 34% je výrazné zpřesnění. Absolutní průměrný 
rozdíl této verze výpočtového modelu rovná 20%. Původní model vykazoval rozdíl 56%.  
Pro další zpřesnění modelu by bylo vhodné, přidat přesun zatížení. Výhodou je, že model 
pneumatiky je na tuto změnu upraven, protože jedním z jeho vstupních parametrů je zatížení 
pneumatiky. 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
a  [m·s-2]  Zrychlení vozidla  
ax  [m·s-2]  Podélné zrychlení vozidla  
ay  [m·s-2]  Boční zrychlení vozidla  
Cr  [N·m·rad-1]  Tuhost mechanismu řízení  
Cα  [N·rad-1]  Směrová tuhost pneumatiky  
Cαp  [N·rad-1]  Směrová tuhost předního kola  
Cαz  [N·rad-1]  Směrová tuhost zadního kola  
FXpl  [N]  Hnací síla na předního levého 
kola  
FXpp  [N]  Hnací síla na předního pravého 
kola  
Fxr  [N]  Hnací síla na zadní nápravě  
Fyf  [N]  Boční síla na přední nápravě  
Fyr  [N]  Boční síla na zadní nápravě  
g  [m·s-2]  Tíhové zrychlení  
h  [m]  Výška bodu karoserie od 
vozovky  
ir  [-]  Převod řízení  
JZ  [kg·m2]  Moment setrvačnosti 
vozidla vůči ose Z  
l  [m]  Rozvor náprav 
automobilu  
lp  [m]  Vzdálenost těžiště od 
přední nápravy  
lz  [m]  Vzdálenost těžiště od 
zadní nápravy  
m  [kg]  Hmotnost automobilu  
m  [kg]   Hmotnost automobilu  
mp  [kg]  Hmotnost na přední nápravě  
mp  [kg]  Hmotnost na přední nápravě  
mz  [kg]  Hmotnost na zadní nápravě  
mz  [kg]  Hmotnost na zadní nápravě  
Mzpl  [N·m]  Vratný moment pneumatik na 
přední levé kolo  
Mzpp  [N·m]  Vratný moment na přední pravé 
kolo  
nK  [m]  Konstrukční závlek kola  
nS  [m]  Závlek pneumatiky  
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t  [s]  Čas  
UG  [rad·m-1·s2]  Understeer gradient  
v  [m·s-1]  Rychlost vozidla  
vp  [m·s-1]  Rychlost pohybu přední 
nápravy  
vX  [m·s-1]  Podélná rychlost vozidla  
vY  [m·s-1]  Příčná rychlost vozidla  
vz  [m·s-1]  Rychlost pohybu zadní 
nápravy  
x  [m]  Poloha vozidla ve směru osy x  
y  [m]  Poloha vozidla ve směru osy y  
α  [rad]  Úhel směrové úchylky v těžišti 
automobilu / Úhel natočení  
αp  [rad]  Úhel směrové úchylky přední 
nápravy  
αz  [rad]  Úhel směrové úchylky zadní 
nápravy  
β*  [rad]  měrný úhel natočení volantu 
βp  [rad]  Úhel natočení předních kol  
βv  [rad]  Úhel natočení volantu  
ΔTω  [s]  Čas reakce rychlosti stáčení  
   
